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Resumo

Este trabalho avaliou as possiveis alternativas de drop-in tomando o R134a como referéncia
de fluido no ciclo de alta temperatura, em sistemas de refrigeracdo comercial tipo cascata,
utilizando o CO2 como fluido refrigerante no lado de baixa temperatura. O objetivo dessa
dissertagao foi verificar experimentalmente o melhor par refrigerante para o CO2 operando
em climas tropicas, sob o ponto de vista energético e ambiental, testando os principais fluidos
alternativos ao R134a. Assim, a compatibilidade do tipo de dleo lubrificante, bem como
questdes de seguranca, inflamabilidade, toxicidade, caracteristicas quimicas, estabilidade e
compatibilidade com os materiais, além da disponibilidade do fluido foram consideradas. Os
fluidos refrigerantes escolhidos foram 0 R513A, R1234yf e R436A (mistura de R600a e R290),
propostos para substituir o R134a no ciclo de alta temperatura, operando em condi¢des
similares no sistema de refrigeragdo em cascata. Os resultados para o cenario brasileiro, por
intermédio de uma analise global, visando eficiéncia energética e um menor impacto
ambiental, mostraram que os fluidos R1234yf e R436A, podem ser substitutos com melhor
desempenho ao R134a. O R436A mostrou-se mais eficiente que o R134a em termos
energéticos, enquanto o R1234yf apresentou valores levemente inferiores ao R134a, obtendo
valores de consumo de poténcia cerca de 5 maiores e dentro de uma faixa de até 10 % na
reducao dos valores de COP. Por ultimo, o R513A apresentou valores energéticos similares
ao obtido testando o R1234yf. Contudo, levando em consideragédo o TEWI, esse fluido
refrigerante apresentou uma reducdo de 35 %, justificada pelo valor de GWP
significativamente menor. Vale ressaltar que o R513A, mesmo apresentando resultados
inferiores de eficiéncia energética, pode ser utilizado em um processo drop-in do R134a, além

de ser classificado como ndo inflamavel.

Palavras chave: Refrigeragdo, cascata, R744, R134a, R436A, R1234yf, drop-in e TEWI.
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Abstract

This work evaluated the possible drop-in alternatives taking R134a as a fluid reference in the
high temperature cycle, in commercial cascade refrigeration systems, using CO2 as the
refrigerant fluid on the low temperature side. The aim of this work was to experimentally verify
the best refrigerant pair for CO2 operating in tropical climates, under the energetic and
environmental point of view, testing the main alternative fluids to R134a. Thus, the compatibility
of the type of lubricating oil, as well as issues of safety, flammability, toxicity, chemical
characteristics, stability and compatibility with materials, in addition to fluid availability were
considered. The chosen refrigerants were R513A, R1234yf and R436A (mixture of R600a and
R290), proposed to replace R134a in the high temperature cycle, operating under similar
conditions in the cascade refrigeration system. The results for the Brazilian scenario, through
a global analysis, aiming at energy efficiency and a lower environmental impact, showed that
R1234yf and R436A fluids can be substitutes with better performance for R134a. R436A
proved to be more energy efficient than R134a, while R1234yf presented values slightly lower
than R134a, obtaining power consumption values around 5% higher and within a range of up
to 10% in the reduction of COP values. Finally, R513A had similar energy values to those
obtained by testing R1234yf. However, taking into account the TEWI, this refrigerant showed
a 35% reduction, justified by the significantly lower GWP value. It is noteworthy that R513A,
even with lower energy efficiency results, can be used in an R134a drop-in process, in addition

to being classified as non-flammable.

Keywords: Refrigeration, cascade, R744, R134a, R436A, R1234yf, drop-in and TEWI.
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CAPITULO |

Motivacao

As mudancgas climaticas e a falta de recursos naturais tém sido grandes desafios ao
longo dos ultimos anos. Revendo algumas cifras, a situagao é critica, pois o planeta teve um
aumento de temperatura de 1 °C desde 1850 na era industrial. Um aumento de temperatura
de 2 °C é considerado o limite de aquecimento global no qual os danos sao irreparaveis. Em
efeito, tem se observado uma conscientizagcdo cada vez maior das empresas sobre a
necessidade de preservagdo do meio ambiente, o setor de Aquecimento, Ventilacdo, Ar
Condicionado e Refrigeracdo (HVACR) e as industrias quimicas fabricantes de fluidos
refrigerantes estdo em continua evolugao de seus produtos com o intuito de obter sistemas

energeticamente eficientes e que nao poluam o meio ambiente.

Desde esse ponto de vista, existe grande preocupagao no setor da refrigeracao, pois,
ainda nos dias atuais, sao utilizados fluidos refrigerantes, tais como Clorofluorocarbonetos
(CFCs) e Hidroclorofluorocarbonetos (HCFCs), que contribuem na destruicdo da camada de
ozébnio e nos gases de efeito estufa. Embora os Hidrofluorocarbonetos (HFCs) nao destruam
a camada de ozbnio, essa familia ainda contribui com os gases de efeito estufa.
Consequentemente, é imprescindivel substituir estas substancias por fluidos alternativos que
ndao prejudiquem o meio ambiente, assim como realizar possiveis modificagbes aos

equipamentos novos e aos ja existentes.

Com as problematicas mencionadas anteriormente, em janeiro de 2019, entrou em vigor
a Emenda Kigalli, que foi aprovada mundialmente por 197 paises incluindo o Brasil,
contribuindo de forma significativa para desacelerar o aquecimento global e a mudanga

climatica, introduzindo etapas para a redugao global na produgéo e consumo de HFCs.

A principal justificativa deste trabalho € a necessidade de procurar solugdes aos danos
causados ao meio ambiente, fornecendo dados experimentais que contribuam com a tomada
de decisbes para a substituicdo dos fluidos sintéticos. Para isso, € proposto um drop-in na
bancada experimental no ciclo de alta temperatura, alterando o fluido refrigerante
originalmente projetado para trabalhar com R134a por diversos fluidos alternativos com baixo
GWP, visando o coeficiente de desempenho, a capacidade frigorifica e o consumo de
poténcias dos compressores. Para cumprir com este objetivo, é feita uma revisao do estado

da arte das diferentes configuracdes nos sistemas de refrigeracao em cascata com R744.



Objetivos

O principal objetivo deste trabalho foi avaliar experimentalmente o desempenho em um

ciclo de refrigeracdo em cascata subcritico que opera com R744, o qual originalmente foi

projetado para operar com R134a. Este fluido sera substituido por intermédio do processo de

drop’in com intuito de avaliar fluidos alternativos no ciclo de alta temperatura que possam,

inclusive, melhorar o desempenho e as condigbes ambientais no ciclo de refrigeracdo em

cascata. Os dados experimentais servirdo de apoio para o entendimento do ciclo de

refrigeragdo em cascata e de como as propriedades de cada fluido interferem na eficiéncia

energética do mesmo. Finalmente, sera levado em considera¢ao o calculo do impacto total

equivalente de aquecimento (TEWI, do inglés: Total Equivalent Warming Impact) para os

diversos fluidos alternativos testados no ciclo alta temperatura sob as mesmas condicbes de

operacao. Serdo desenvolvidas as seguintes etapas:

Realizagado de um levantamento bibliografico sobre os ciclos de refrigeragdo em
cascata, principalmente em dispositivos ou fluidos refrigerantes alternativos no
ciclo de alta temperatura que permitam aprimorar a eficiéncia no ciclo de
refrigeragcédo em cascata.

Readequacao da bancada experimental para realizagao dos testes.
Instrumentacédo da bancada com o sistema de aquisicdo com LabVIEW, com o
objetivo de realizar uma analise mais rigorosa das diferentes variaveis no ciclo
de refrigeragdo em cascata.

Confecgao do controle da temperatura de condensagao, evitando as grandes
variagcbes da temperatura ambiente no sistema, proporcionando ensaios nas
mesmas condicdes de operagao para os diferentes fluidos testados.

Avaliacao experimental do desempenho do ciclo de refrigeracdo em cascata
testando diversos fluidos alternativos no ciclo de alta temperatura.

Andlise TEWI no ciclo de refrigeracdo em cascata verificando o impacto

ambiental para os diferentes fluidos alternativos.

Estrutura da dissertacao

O presente trabalho esta organizado em etapas de forma sequencial com o intuito de

atingir o objetivo principal proposto. Nesse sentido, o presente documento € composto por

cinco capitulos que especificam detalhadamente as caracteristicas de execucgao do trabalho.



O Capitulo Il apresenta o levantamento bibliografico com uma breve introdugdo a
problematica relacionada ao uso de fluidos refrigerantes que poluem o meio ambiente.
Posteriormente, sdo apresentadas as caracteristicas dos fluidos refrigerantes utilizados no
ciclo de refrigeracao em cascata e o estado da arte dos ciclos de refrigeragdo subcriticos com
a implementacao do trocador de calor interno e o ejetor. Por ultimo, a aplicagao do ciclo de

refrigeracdo em cascata em supermercados.

O Capitulo Ill relata as principais caracteristicas dos componentes da bancada
experimental que estd localizada no Laboratério de Energia, Sistemas Térmicos e
Nanotecnologia (LEST-NANO) da Universidade Federal de Uberlandia. Também é
apresentada a interface em LabVIEW, utilizada para realizar uma analise mais rigorosa e
melhorar a aquisicdo de dados que, anteriormente, era composta por um sistema embarcado
fornecido pela CAREL. Por fim, sdo apresentadas as etapas do calculo e implementagao do
controlador de temperatura, para manter a temperatura de condensagao no ciclo de alta

temperatura.

O Capitulo IV apresenta as analises referentes aos resultados experimentais obtidos no
ciclo de refrigeragdo subcritico que foi projetado para trabalhar com R134a/R744 para os
ciclos de alta e baixa temperatura, respectivamente. Em seguida, sdo apresentados os
resultados de drop-in com diversos fluidos alternativos no ciclo de alta temperatura a fim de
avaliar a sua eficiéncia energética. Por fim, é apresentada a analise TEWI, com o intuito de

avaliar os impactos ambientais dos diversos fluidos testados no ciclo em cascata.

No Capitulo V, sdo apresentadas as principais conclusdes deste trabalho.



CAPITULO Il

Neste capitulo, é apresentada uma revisdo da problematica relacionada ao uso de
fluidos refrigerantes que agridem o meio ambiente e os fluidos refrigerantes envolvidos na
presente pesquisa, com suas principais caracteristicas e propriedades termofisicas. Em
seguida, serdo explicados os fundamentos referentes ao ciclo basico e cascata por
compressao a vapor. Posteriormente, é realizado um breve levantamento bibliografico sobre
a aplicagao do trocador de calor interno e o ejetor nos ciclos de refrigeracdo em cascata com
0 objetivo de melhorar o desempenho do sistema. Por ultimo, é apresentado o estado da arte

referente a aplicacio do ciclo de refrigeragdo em cascata em supermercados.

2.1. Principais tratados e os efeitos no meio ambiente

Os sistemas de refrigeracdo tém um impacto significativo no meio ambiente através
das emissdes diretas e indiretas. As emissbes diretas ocorrem pelo vazamento do fluido
refrigerante e as emissdes indiretas ocorrem pela geragao de gases de efeito estufa que sao
produzidos durante a geracao de energia. Portanto, nas ultimas décadas, foram estudados os
fluidos  refrigerantes  sintéticos, tais como  clorofluorcarbonetos (CFCs) e
hidroclorofluorocarbonetos (HCFCs), que causam problemas ambientais associados a
degradacgéo da camada de ozénio e ao efeito estufa. Embora os hidrofluorocarbonetos (HFCs)
nao destruam a camada de ozénio, eles ainda contribuem com os gases de efeito de estufa.
Consequentemente, é necessario substituir estas substancias por fluidos alternativos que nao
prejudiqguem o meio ambiente, para interromper as mudancgas climaticas. Além disso, trazer

modificagdes nos equipamentos novos e ja existentes.

A camada de ozénio comegou a sofrer os efeitos da crescente poluigdo provocada pela
industrializacdo mundial, em especial com a utilizacdo de produtos quimicos como Halon,
Tetracloreto de Carbono (CTC), Clorofluorcarbono (CFC), Hidrofluorcarbono (HCFC) e
Brometo de Metila. Essas substancias, quando liberadas no meio ambiente, se deslocam na
atmosfera, degradando a camada de ozénio devido a reagédo quimica sucedida pelos atomos
de cloro com a molécula de ozénio (Programa Brasileiro de Eliminagdo dos HCFCs, 2019).
Para estimar o poder da destruicdo da camada de ozdnio, criou-se o potencial de destruicido
do oz6nio (ODP, do inglés, Ozone Depletion Potential). Este parametro € calculado tomando

como referéncia o R11, tendo como valor base a unidade.



Os ultimos seis anos foram os mais quentes registrados desde 1880, sendo 2016, 2019
e 2020 os trés primeiros, de acordo com o comunicado de imprensa da Organizagao
Meteoroldgica Mundial (OMM) em 15 de janeiro. O ano 2020 teve um aumento de temperatura
de 1,2 °C em comparacao a era pré-industrial Programa das Nagbdes Unidas para o Meio
Ambiente. (2021). O aumento da temperatura global é causado pelos gases de efeito estufa
que retém o calor na camada superior da atmosfera. Isto contribui com 0 aumento das calotas
polares, elevando o nivel dos oceanos. Adicionalmente, um maior aquecimento da terra pode
produzir mudangas no clima, além de gerar impactos de grande magnitude na florestacao,

animais e seres humanos.

Para estimar o poder de contribuicdo dos gases de efeito estufa, criou-se o potencial de
aquecimento global (GWP, do inglés, Global Warming Potential). O GWP é calculado para um
determinado periodo de tempo (20, 50 ou 100 anos) levando em consideragéo a capacidade
de absorgao dos raios infravermelhos. Este parametro é calculado tomando como referéncia
0 CO2sendo estabelecido como a unidade, representando a forga radioativa em quilogramas

de um determinado fluido com o equivalente em toneladas de COa.

Em julho de 2002, foi realizada a 372 reunido do comité executivo do fundo multilateral
para a implementagdo do Protocolo de Montreal (FML), representando o compromisso do
Governo Brasileiro em eliminar o consumo dos CFCs em todos os setores no pais até 1° de
janeiro de 2010. Suas agdes abrangeram investimentos nos setores de refrigeragao
priorizando o banimento de substancias como R11, R12, R113, R114 e R115, com o foco de
implementacdo de projetos de conversao tecnoldgica e gerenciamento dos equipamentos
antigos por meio de instalagdo de centrais de regeneracdo e unidades de reciclagem para

recolhimento e reciclagem do CFC (Ministério de Meio Ambiente, 2002).

Como medida de prevengéo e conservagao do meio ambiente, a Unido Europeia (EU)
aprovou o Regulamento N.° 517/2014 do Parlamento Europeu, também conhecida como F-
gas, que estabelece as etapas para contengdo, uso, recuperacao e destruicdo dos gases
fluorados. Além disso, a regulamentacéo impde os limites de comercializagao e condi¢des de
utilizagdo deste tipo de substancias. Por outro lado, em janeiro de 2019, entrou em vigor a
Emenda de Kigali, surgindo para corrigir o problema decorrente do Protocolo de Montreal,
provendo uma solugao aos gases de efeito estufa que sado produzidos pelos CFCs, HCFCs e
HFCs.

A Emenda de Kigali foi aprovada mundialmente por 197 paises incluindo o Brasil,
trazendo uma contribuicao significativa para desacelerar o aquecimento global e a mudanca

climatica, introduzindo etapas de reducgéao global na produg¢ao e consumo dos HFCs (Polonara,



Kuijpers e Peixoto, 2017). Na Fig. 2.1a, sdo apresentadas as cotas estabelecidas pela
Emenda de Kigali na Europa. Na sequéncia (ver Fig. 2.1b), é apresentado o aumento

significativo de preco dos fluidos refrigerantes HFCs convencionalmente utilizados.

Kigali Amendment to the Montreal Protocol 1200% =
mmEl F-gas Non A-5 Non A-5° A5 -G1 A5 - G2 1100% TR
9 [ at
100% N 1000% . level
o %0% 900% : —R404A
2 80% @ 800% .. —R410A
£ Jom 3 700% | R407C
§ B0% g 600% ™ awr owe \—R134a
o @ F--R32 7\
Z 8 500%
T 50% = R513A
= \ o 400%
§ 40% \ R450A
k- \ 300% /
2 30% R1234yf
j: 200% R290
® 20% e ( =
100% ---R744
10% 0% at service
0% s B R company
- PO rNOITUORIRO "Nt OOND OO MN
8888888580 322380808288333333333
NN NNANNNNNANNNNNNNN NN ANNNNNN

P ,]9'@ g® 6‘%09'@ N Q‘)\{LG:\ R S S \level

¥ T TS
a) b)

Figura 2.1 a) Quotas para redugéo global dos HFC’s da emenda de Kigali b) aumento do

custo dos HFC’s mais relevantes. Mota-Babiloni et al., (2020).

O compromisso adotado pela Emenda de Kigali ira prevenir os gases de efeito estufa,
fortalecendo a luta contra a mudancga climatica, e contribuira para o cumprimento das metas
do Acordo de Paris. A implementacdo dos compromissos pelos paises em desenvolvimento
sera apoiada por recursos do fundo Multilateral do Protocolo de Montreal. Isso beneficiara
diretamente centenas de empresas brasileiras, que contardao com o suporte financeiro para
seus processos de reconversao tecnoldgica (Ministério das Relagbdes Exteriores, 2016). Em
14 de fevereiro de 2018, o Instituto Brasileiro do Meio Ambiente e dos Recursos Naturais
Renovaveis publicou a instrugdo Normativa n° 4, que dispde sobre o controle das importaces
de HCFC e de misturas contendo HCFC, em atendimento a decisao XIX/6 do Protocolo de
Montreal (IBAMA, 2021)

Apos as medidas impostas pela Emenda de Kigali, o setor da refrigeragéo e os centros
de pesquisa uniram forgas com o intuito de procurar novas alternativas com sistemas que
atinjam alta eficiéncia energética em conjunto com a redugéo do impacto ambiental, dessa
forma, o setor da refrigeragéo voltou ao uso de refrigerantes naturais, tais como propano
(R290), amobnia (R717) e didxido de carbono (CO2). Esses fluidos estdo sendo altamente
impulsados pela industria e centros de pesquisa para substituir os fluidos refrigerantes
convencionais, em razao de serem fluidos ecolégicos que ndao geram danos ao meio
ambiente. Nesse sentido, o cientista Lorentzen (1994a, 1994b) sugeriu a utilizagao do didxido

de carbono (R744) como fluido refrigerante, por ser um fluido natural com ODP nulo e GWP



unitario, € atoxico e nao inflamavel, além disso é de baixo custo em comparagdo aos

refrigerantes sintéticos.

As hidrofluoroolefinas (HFOs) sao considerados os fluidos refrigerantes da quarta
geracao e sao constituidos por atomos de carbono, hidrogénio e fltor. Este fluido é utilizado
em sistemas de ar condicionado de veiculos e em chillers, em aplicagdes de média e baixa
temperatura. Estas sustancias sdo misturadas com HFCs com o intuito de diminuir a sua
inflamabilidade. Possuem ODP nulo e baixo GWP pois permanecem pouco tempo na

atmosfera.

Os hidrocarbonetos (HCs) sdo cada vez mais usados na refrigeracdo comercial.
Segundo o programa MMA, paises como Alemanha, Australia, Cuba, Franga, Italia, Holanda,
Reino Unido, entre outros, comercializam uma ampla gama de produtos de refrigeragéo e ar
condicionado com HCs. Esses refrigerantes sdo caracterizados por suas boas propriedades
e sua alta inflamabilidade, portanto, acbes necessarias de seguranga devem ser tomadas
durante sua manipulagéao, fabricagao e servico técnico (Koh, Zakaria e Veerasamy, 2017). Em
9 maio de 2019, foi alterada a norma 60335-2-89 estabelecida pela Comissao Eletrénica
Internacional (IEC, do inglés: International Electrotechnical Comission), que especifica os
requisitos de seguranga para aparelhos de refrigeragdo comercial, permitindo alterar a carga
de 150 g para 500 g para fluidos A3. No entanto, demanda cuidados especiais quanto a
localizagdo dos componentes elétricos e de seguranca, requerendo sensores, alarmes,
ferramentas e equipamentos a prova de exploséao, treinamentos de seguranga e emergéncia,
além da capacitagdo dos técnicos encarregados na fabricacdo, instalagdo e manutencao

Programa Brasileiro de eliminagédo dos HCFCS. (2019).

2.2. Propriedades dos fluidos refrigerantes

Um dos fatores mais importantes no estudo dos fluidos refrigerantes é a quantidade de
carga necessaria para que o ciclo frigorifico funcione sob condi¢des 6timas. Uma elevada
carga ocasiona um elevado custo e contribui diretamente em perigos ambientais, como no
caso dos CFCs, HCFCs e HFCs, que contribuem na destruicdo da camada de ozb6nio € no
efeito estufa, além disso, também acarreta questbes de seguranca no caso dos fluidos
refrigerantes naturais tais como: R744 (alta pressédo), R290 (inflamavel) e R717 (toxico).
Portanto, é desejavel, em qualquer dos cenarios, diminuir a carga de fluido refrigerante ao
minimo possivel. Na comunidade cientifica, a reducéo da carga de fluido refrigerante tem se

tornado um aspecto de muito interesse, para reduzir de forma direta os impactos no



aquecimento global; complementarmente, a redugao da carga permite o projeto de trocadores
de calor de menor tamanho, contribuindo na utilizagdo de menores insumos na hora da

construgdo desses equipamentos.

No projeto de um sistema de refrigeragdo, deve-se levar em consideracdo diversos
aspectos relevantes como: capacidade de refrigeracdo, faixa de temperaturas, tipo de
aplicagao, custo, servigco disponivel, eficiéncia energética, temperatura ambiente, seguranca
e regulamentos (Ciconkov, 2018). Adicionalmente, para a selecido do fluido refrigerante no

ciclo de alta temperatura se devem levar em consideragéo as seguintes caracteristicas:

e Massa especifica [kg/m3]: este pardmetro impacta na capacidade frigorifica e
tamanho do compressor.

o Efeito da pressao de saturacao [Bar]: este pardmetro é importante para a escolha
da espessura das paredes do tubo de cobre e o dimensionamento do evaporador
e condensador.

o Entalpia de vaporizacédo [kJ/kg]: uma alta entalpia de vaporizagcao permite
sistemas com menor vazao e menor volume de refrigerante.

e Condutividade térmica [W/K.m]: esta propriedade avalia a conducao de calor de
um material; quanto maior a condutividade térmica, maior é o coeficiente de
transferéncia de calor.

o Relagdo de pressédo: € a razdo entre a pressado de condensacio e evaporagao,
quanto maior for este pardmetro, menor sera a eficiéncia do compressor.

e Temperatura de descarga: uma alta temperatura de descarga pode ocasionar
que o compressor funcione em condicdes criticas, fazendo que diminua a sua
eficiéncia. Além disso, o 6leo lubrificante perde sua capacidade de lubrificar.

e Ponto normal de ebulicgdo (NPB): este parametro indica a temperatura de
saturagao a pressdo de 1 atm. Este pardmetro indica a temperatura limite que
permite que o sistema de refrigeragao trabalhe numa pressao positiva.

e Queda de pressao por atrito (AP): estas perdas sao inerentes ao ciclo de
refrigeragéo, sdo causadas pelas perdas de energia cinética e potencial do fluido
refrigerante ao longo do sistema. Uma elevada queda de pressdo pode
ocasionar uma queda de temperatura consideravel, resultando que o fluido se
encontre no estado bifasico, gerando numa condi¢ao desfavoravel.

e Temperatura e pressao critica: estes parametros sao indispensaveis para a
escolha do fluido refrigerante, pois estabelecem a faixa de temperatura e

pressao no qual o fluido refrigerante opera na condi¢cdo de saturagdo. Esta



condicao é muito favoravel, uma vez que os processos com mudanca de fase

possuem maiores coeficientes de transferéncia de calor.

Nos ultimos anos, tem sido desenvolvidas misturas de fluidos refrigerantes (blends) com
0 intuito de diminuir o impacto dos fluidos refrigerantes CFCs, HCFCs e HFCs. Estas misturas
geralmente sdo compostas por fluidos refrigerantes que possuem um elevado GWP com
fluidos refrigerantes naturais ou sintéticos que tém um baixo GWP, formando, dessa forma,
um fluido refrigerante que contribui em menor proporgéo no impacto do meio ambiente. Além
disso, sao desenvolvidas visando obter refrigerantes cujas pressdes e temperaturas sejam
préximas ao fluido refrigerante a substituir. Numa mistura, deve-se avaliar a compatibilidade
dos componentes do sistema de refrigeracdo tais como: miscibilidade do 6leo com o
refrigerante alternativo, compatibilidade com o isolamento do motor elétrico, temperatura de

descarga do compressor e tubulagao do sistema.

Entretanto, as misturas podem ser zeotropicas (ocorre uma reagao quimica entre os
fluidos refrigerantes envolvidos), de modo que apresentam temperatura de saturagdo ou
ebulicao diferentes, fazendo com que o processo de mudanga de fase a mesma pressao tenha
uma temperatura final diferente da temperatura inicial (processo nao isotérmico). A diferenca
de temperaturas final e inicial é conhecida na literatura como temperatura glide. Este
parametro € muito importante pelo fato de que o fluido pode nao evaporar completamente,

causando a entrada de liquido na sucgcdo do compressor, 0 que causaria sua ineficiéncia.
231 R744

Nos ultimos anos, o CO, (R744) tornou-se novamente um fluido de grande interesse.
O R744 é uma substancia natural com GWP unitario e ODP nulo, sendo classificado como
nao toxico e ndo inflamavel. Este refrigerante pode ser encontrado na atmosfera e sua
concentragao no ar atmosférico € de 400 ppm. O R744 é um refrigerante puro, ou seja, néo
tem temperatura glide. Além disso, é considerado um fluido refrigerante especial devido a seu
ponto critico e ponto triplo. Na Fig. 2.2, é apresentado o diagrama do R744. Observa-se que
0 ponto critico se encontra a uma temperatura de 30,9 °C a pressao a 73,7 Bar, tendo uma
pressao alta em comparagao aos outros fluidos refrigerantes. Porém, devido as altas pressoes
de trabalho, 0 R744 demanda protocolos e normas de seguranga que se tornam o principal

problema no projeto dos compressores (Bansal e Jain, 2007).
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Figura 2.2 Diagrama de fases do R744. Fonte: Adaptado de (Ashrae, 2018).

A atracdo pelo uso do R744 em sistemas de refrigeracdo € baseada em suas
propriedades termofisicas: reduzida viscosidade, elevada condutividade térmica e massa
especifica na fase vapor. Essas propriedades levam a intensificar a transferéncia de calor nos
principais componentes do ciclo de refrigeragéo, tais como: evaporadores, condensadores e
resfriadores de gas. O R744 possui uma elevada massa especifica, o que permite a utilizagao
de componentes de menor tamanho, tais como: trocadores de calor, compressores e
tubulacdo em comparagao aos elementos utilizados com os fluidos refrigerantes sintéticos
(ASHRAE, 2018). Além disso, o R744 apresenta alta miscibilidade com os lubrificantes e é de

baixo custo quando comparado com os fluidos refrigerantes sintéticos (Niu e Zhang 2006).

Uma caracteristica importante do R744 em comparacdo aos demais fluidos
refrigerantes € que possui uma maior pressao de saturagdo a baixas temperaturas,
apresentando uma maior inclinagao perto do ponto critico, causando uma menor sensibilidade
a queda de pressao (Bansal, 2011, Kim; Pettersen, Bullard, 2004). Este comportamento é
apresentado na Fig. 2.3a. Em seguida, ¢é ilustrada a capacidade de refrigeracao volumétrica
do R744 em comparagdo aos demais fluidos refrigerantes. Esse parametro é obtido pelo
produto entre a massa especifica e entalpia de vaporizagao (ver Fig. 2.3b); para o caso do
R744, a maxima capacidade de refrigeragao volumétrica é obtida a 22 °C.



11

= R1234yf = R1234
a) « Ri34a b) . R134ayf
80~ A R22 A R2
v R290 v R290
70 ¢ R717 40000 + ¢ R717
<« R744 <« R744
60 » R12 » RI12
» R404A 30000 * R404A
=50 * R410A * RA10A
a . ;g?gz * R600a
o 404 * + R513A
vg + R436A 20000+ . RA36A

10000

o
1

Capacidade de Refrigeracdo Volumetrica (kJ/ms)

1 T T 1
120 60 -40 20 O 20 40 80 80 100 120

Temperatura (°C)

Temperatura (°C)

Figura 2.3 a) Pressao vapor a temperatura de saturacao e b) Capacidade frigorifica a

temperatura de saturacdo. Curvas obtidas no software EES.

23.2 R134a

Este tipo de fluido ndo destréi a camada de ozbnio pelo fato de ter um ODP nulo, no
entanto, contribui fortemente no efeito estufa por seu elevado GWP, com valor equivalente a
~1430 kg de CO;. Este fluido refrigerante possui classificacdo de seguranga A1, outorgada
pela norma ASHRAE 34, que indica baixa inflamabilidade e baixa toxicidade. O R134a, por
ser um HFC, tem baixa miscibilidade com o 6leo mineral, por isso, sua utilizacdo requer o uso
de refrigerantes sintéticos (POE). Complementarmente, o R134a possui uma temperatura

critica de 101,1 °C e pressao critica de 40,59 Bar.

O R134a é amplamente utilizado em aplicacbes domésticas e em refrigeracao
comercial em média temperatura, especialmente em maquinas de sorvete, resfriadores de
garrafas, maquinas de venda automatica ou vendedores com porta de vidro (Sanchez et al.
2017b). Entretanto, a utilizagdo do R134a em aplicagdes comerciais é limitada devido a seu
ponto de ebuligdo normal, que é de aproximadamente -26 °C; abaixo desta temperatura, a
pressao dentro do sistema de refrigeragao sera inferior a presséo atmosférica. Devido ao alto
indice de vazamento em alguns sistemas de refrigeracao, a intengéo da comissao europeia é
limitar a quantidade de fluidos refrigerantes fluorados, fazendo a substituicdo direta do R134a
por fluidos refrigerantes alternativos (Regulameto 2006/40/EC, 2014).

No entanto, com a aprovagdo da Emenda de Kigali, que propde as etapas para a
reducéo e consumo de fluidos refrigerantes HFCs que contribuem ao efeito estufa, e devido
ao elevado GWP do R134a, é necessario substitui-lo por diversos fluidos refrigerantes

alternativos, e, dessa forma, diminuir o impacto no meio ambiente. Por esta razdo, esta
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pesquisa busca testar diferentes fluidos alternativos no ciclo de alta temperatura do CRC, com
o intuito de testar a sua eficiéncia energética no ciclo geral e na contribuicdo dos impactos do

meio ambiente.
2.3.3 R513A

Este tipo de fluido € uma mistura azeotrépica entre HFC e HFO constituida por R1234yf
e R134a com 56% e 44% de massa. Esta mistura possui um ODP nulo e um GWP com valor
equivalente a ~631 kg de CO,. Segundo a ASHRAE 34, sua classificacdo de seguranca é A1,
caracterizada por ter baixa toxicidade e n&o é inflamavel. Sua utilizagao requer o uso de 6leo
tipo POE. Complementarmente, o R513A possui uma temperatura critica de 94,91 °C e uma

pressao critica de 36,48 Bar. Além disso, possui um ponto de ebulicdo normal de -29,47 °C.

Mota-Babiloni et al. (2019) analisaram a influéncia em um trocador de calor interno em
um ciclo por refrigeracao a vapor utilizando o R513A e R134a como fluidos refrigerantes. Com
a implementacdo do trocador de calor interno, os autores observaram um aumento na
temperatura de descarga no compressor de 26 K para os fluidos testados. Apesar disso, eles
tiveram um aumento de COP de até 8% para o R513A e 4% para o R134a, acompanhado de
um aumento de capacidade frigorifica de 5,6% e 3% na capacidade de refrigeracdo do R513A

e do R134a, respectivamente.

Yang et al. (2019) avaliaram experimentalmente o R513A como fluido refrigerante
substituto do R134a numa geladeira, variando a carga de fluido refrigerante fazendo teste de
congelamento, testes de pull down e teste de consumo de energia de 24 horas. Nos principais
resultados, nos testes com R513A em comparacado aos de R134a, houve uma reducio de

3,5% no consumo de energia de 24 horas.
2.3.4 R1234yf

Este tipo de fluido € um HFO com ODP nulo e GWP com valor equivalente a ~4 kg de
CO.. Segundo a ASHRAE 34, sua classificagao de seguranga € A2L, é levemente inflamavel
e ndo é toxico. Sua utilizagao requer o uso de 6leo tipo POE. Complementarmente, o R1234yf
possui uma temperatura critica de 94,70 °C e uma pressao critica de 33,82 Bar. Além disso,

possui um ponto de ebulicao normal de -28,49 °C.

O R1234yf possui caracteristicas muito boas, desde o ponto de vista energético € um
fluido refrigerante eficiente e possui um ODP zero e GWP muito baixo. Adicionalmente, o
R1234yf tem sido muito utilizado em aplica¢des de condicionadores de ar moveis porque suas
propriedades termofisicas sdo semelhantes ao R134a. No entanto, € ligeiramente inflamavel.

Segundo Kasaeian et al. (2018) o R1234yf tem um bom coeficiente de transferéncia de calor
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e melhor desempenho tribolégico em comparagcédo ao R134a. Além disso, 0 R1234yf tem uma
boa estabilidade térmica e compatibilidade de material. No entanto, possui um alto preco no

mercado.

Pabon et al. (2020) realizaram uma revisao bibliografica do R1234yf em sistemas de
aquecimento, ar condicionado e refrigeracdo. Os autores observaram que a utilizacdo do
R1234yf tem um bom desempenho de energia em sistemas de ar condicionado em sistemas
automotivos ou em dispositivos de pequeno porte, porém, para aplicagcbes de grande porte,
os autores aconselham melhorias no ciclo de refrigeracdo para atingir uma maior eficiéncia
energética em comparagao ao R134a. Por esse motivo, eles recomendam o uso do trocador
de interno, a otimizacao dos trocadores do calor bem como do compressor e a implementacao
do ejetor como dispositivo de expansdo como estratégias para que o R1234yf possa elevar a

sua eficiéncia energética.
2.3.5 RA436A

O R436A é uma mistura zeotropica de HCs composta por Isobutano e Propano com
46 e 54% de massa. Esta mistura possui um ODP nulo e GWP com valor equivalente a ~3 kg
de CO.. Segundo a ASHRAE 34, sua classificagdo de seguranca € A3, caracterizada por ser
altamente inflamavel e por ndo ser toxico. Complementarmente, o R436A possui uma
temperatura critica de 115,9 °C e uma presséao critica de 42,73 Bar. Esta mistura compensa
a alta pressao do R290 com a baixa pressdo do R600a, oferecendo um fluido refrigerante
substituto ao R134a, também é importante destacar que este fluido possui uma temperatura

glide média de 5,62 K e um ponto de ebuligdo normal de -34,26 °C.

Os hidrocarbonetos (HCs) possuem propriedades termodinamicas de alta qualidade e
boa compatibilidade com os componentes. Adicionalmente, a cargas baixas, permitem
pequenos trocadores de calor. As principais preocupagdes com os HCs estao relacionadas a
sua inflamabilidade e a frequéncia de ignigao. Apesar de sua inflamabilidade, os HCs foram
introduzidos como substitutos diretos em unidades herméticas domésticas e comerciais
porque sao compativeis com cobre e oferecem uma excelente miscibilidade com o6leo
sintético. Além disso, os hidrocarbonetos, quando comparados com os fluidos refrigerantes
sintéticos, possuem um elevado calor latente e elevada massa especifica, o que permite a

reducao de carga de fluido refrigerante até a metade.

Rasti, Aghamiri e Hatamipour. (2013) avaliaram a eficiéncia energética de um
refrigerador doméstico fazendo o drop in do R134a com o R436A como fluido refrigerante
alternativo. Nos resultados, os autores conseguiram uma diminuigdo no consumo de poténcia

de 14 % e obtiveram uma reducao de 43% da quantidade de carga de fluido refrigerante.
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Como pode-se observar na Fig. 2.4, os diferentes fluidos testados estdo na mesma faixa
de pressao. Além disso, comprovou-se que o efeito de refrigeracdo do R134a, quando
comparado com os fluidos alternativos propostos no trabalho, € maior em comparag¢ao ao
R513a e R1234yf para a mesma temperatura de mudancga de fase. No entanto, existe uma
grande diferenga do efeito de refrigeracdo do R436A em comparacdo aos demais fluidos,
porém esta propriedade é uma caracteristica esperada pois 0 R436A ¢é constituido totalmente
por hidrocarbonetos.

10000 ~
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——R513A
R134a

—— R1234yf

-

o

o

o
1
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0 260 460 660
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Figura 2.4 Diagramas P-H dos diferentes fluidos implementados no ciclo de refrigeragdo em
cascata. Curvas obtidas no software CoolProp.

2.3. Ciclo de refrigeragao por compressao a vapor

Pela experiencia cotidiana sabe-se que a troca de calor ocorre naturalmente de um
corpo de maior temperatura para um corpo de menor temperatura. Contudo, o processo
inverso nao ocorre naturalmente. Um dos sistemas que efetua a transferéncia de calor de uma
temperatura menor a um de maior temperatura € o ciclo de refrigeracdo por compressao de
vapor. Nesse ciclo, o fluido refrigerante é vaporizado e condensado alternadamente, sendo a
compressao realizada na fase vapor (Cengel e Boles, 2001). Os sistemas de refrigeragao sao
amplamente utilizados para conservagao de alimentos, climatizacio, processos industriais e

criogenia. O ciclo de refrigeracao por compressao a vapor é constituido por quatro processos:
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1-2 Compressao isentrépica num compressor
2-3 Rejeicao de calor a pressao constante num condensador
3-1 Expansao do fluido numa valvula

4-1 Absorgao de calor a pressao constante num evaporador

a) b)
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Figura 2.5 Ciclo de refrigeragao por compressao a vapor a) ciclo basico e b) diagrama P-h.

Na Fig. 2.5a, observam-se os quatro componentes associados ao ciclo de refrigeracao;
0s quatro processos que constituem o ciclo sdo analisados em escoamento de regime
permanente. As variagdes das energias cinética e potencial sdo geralmente pequenas. Dessa
forma, podem ser desprezadas, pois nao contribuem significativamente em termos de trabalho
ou transferéncia de calor. Na Fig. 2.5b, é apresentado o diagrama pressao entalpia do ciclo
de refrigeragdo por compressdo a vapor, com 0s pontos correspondentes para cada

propriedade do ciclo.

Um dos principais problemas nos ciclos de refrigeragdo por compressao a vapor é a
compressao do fluido quando coexistem as fases de liquido e vapor, sendo conhecida
comumente como compressdo umida. Um dos grandes problemas da presenga de
refrigerante liquido é a diluigdo de o6leo de lubrificagdo nas paredes dos cilindros em
compressores alternativos, acarretando uma significativa diminuicdo da eficiéncia de
lubrificagdo do 6leo. Outro grande problema é a possibilidade de erosao nas valvulas dos
compressores alternativos. Esses problemas geralmente acontecem quando existe um
excesso de carga de fluido refrigerante ou o dispositivo de expanséo foi projetado

erroneamente, ocasionando a entrada de liquido no compressor.
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2.4. Ciclo de refrigeragdo em cascata

Em aplicacbes onde ha uma diferenga muito grande entre a temperatura ambiente e o
espaco refrigerado, os ciclos de refrigeracdo simples ou de duplo estagio se tornam
insuficientes, sendo necessaria a implementacao de um circuito de refrigeracédo de dois ciclos
de refrigeracao (Nebot-Andrés et al. 2017). Para isso, € utilizado um ciclo de refrigeragdo em
cascata que permite trabalhar com dois fluidos refrigerantes separados, operando com
pressoes e temperaturas diferentes para cada ciclo, permitindo que multiplos compressores
funcionem sob condigdes mais aceitaveis devido ao fato de que cada estagio opera com uma
relacdo de compressao mais baixa, resultando numa diminui¢do de consumo de trabalho (Da
Silva, 2011). Adicionalmente, o ciclo de refrigeragdo em cascata permite uma reducdo na
quantidade de fluido refrigerante no ciclo de alta temperatura, possibilitando o uso de fluidos
fluorados com GWP<1500 (Mota-Babiloni et al. 2015). Além disso, a diminui¢do da quantidade
de fluido minimiza o custo no investimento e o risco de vazamento, caso seja um fluido
refrigerante inflamavel (Ouadha et al. 2007). Os sistemas de refrigeracdo em cascata séo
usados principalmente em aplicagdes de clima quente, sempre e quando se leve em
consideragao a pressao e seguranga operacional (Zhang et al. 2020). Devido a alta pressao
do R744, o sistema deve possuir um tanque de expans&o com o intuito de propiciar um volume
elevado, de modo que o refrigerante possa ser armazenado na fase de vapor a pressao

maxima de projeto (Stoecker e Saiz 2018).

O ciclo de refrigeragao em cascata contém dois estagios. Os dois ciclos encontram-se
ligados por um trocador de calor, colocado no meio, que serve como evaporador para o ciclo
superior (ciclo de alta temperatura) e como condensador para o ciclo inferior (ciclo de baixa
temperatura). Assumindo que o trocador de calor esteja bem isolado, a transferéncia de calor
do fluido inferior deve ser igual a transferéncia de calor do fluido superior. No ciclo de
refrigeragcdo em cascata os dois se sobrepdem, pois, &€ necessario haver uma diferenga de

temperatura entre os dois fluidos para ocorrer transferéncia de calor (Cengel e Boles, 2001).

A diferenca de temperatura € um paradmetro muito importante no estudo do ciclo de
refrigeracdo em cascata, pois desempenha um papel significativo que impacta diretamente no
coeficiente de desempenho (COP) (Sachdeva et al. 2014). O valor da diferenca de
temperatura é refletido no consumo de poténcia nos compressores do ciclo de alta e baixa
temperatura; um equilibro razoavel para manter o baixo consumo é a utilizacdo de uma
diferenga de temperatura entre 2,5 °C e 5 °C (Bansal e Jain, 2007; Nebot-Andrés et al. 2017).
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Na Fig. 2.6a, é apresentado o ciclo de refrigeragdo em cascata. Na Fig. 2.6b, é
ilustrado o diagrama pressao entalpia do ciclo de refrigeracdo em cascata, com os pontos
correspondentes para cada propriedade do ciclo. Basicamente, a fungao principal do ciclo de
alta temperatura € manter as condi¢cdes do R744 operando em modo subcritico, ou seja,

abaixo da pressao e temperatura do ponto critico, 73.77 Bar e 30.98 °C, respectivamente.
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Figura 2.6 Ciclo de refrigeracao cascata a) ciclo de refrigeragédo basico e b) Diagramas P-h
para os ciclos de alta e baixa temperatura.

No ciclo de refrigeragcdo em cascata sao estudados os refrigerantes adequados para o
ciclo de alta temperatura, que proporciona a maior eficiéncia no ciclo. Para isso, sao utilizados
diferentes refrigerantes como: R22, R404A, R290, R717, R1270, R12, R134a. (Kilicarslan e
Hososz, 2010; Lee, Liu e Chen, 2006; Sun et al. 2016). A seguir sdo apresentados os

principais trabalhos publicados na literatura sob sistemas de refrigeragdo em cascata.

Lee, Liu e Chen. (2006) realizaram a analise termodinamica do ciclo de refrigeragéo que
opera com R717/R744. Os autores desenvolveram um modelo exergético para otimizar a
temperatura de condensagao do trocador em cascata de modo que permita obter o maximo
COP sob determinadas condi¢des. Além disso, concluiram que a diferengca de temperatura

6tima para obter o COPwmax de 1,15 foi de 5 °C, para as condi¢des de operacao de Tegr=-50
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°C, Tcgr=-15 °C € Tca1=35 °C. Também observaram que o COP do ciclo de alta temperatura
aumenta com o acréscimo da temperatura de condensagao do ciclo de baixa temperatura, no
entanto, este efeito causa o decrescimento do COP do ciclo de baixa temperatura. Um resumo
detalhado dos ciclos de refrigeracao em cascata € apresentado na Tab. 2.1 com as principais

pesquisas e analises dos trabalhos mencionados anteriormente.

Getu e Bansal. (2007) analisaram termodinamicamente o ciclo de refrigeracdo em
cascata que opera com R717/R744 avaliando parametros tais como: temperatura de
evaporagao e graus de subresfriamento e superaquecimento para os ciclos de alta e baixa
temperatura, bem como a diferenca de temperaturas no trocador de calor em cascata. Os
autores observaram um aumento de COP conforme o grau de superaquecimento e

subresfriamento é diminuido e amentado, respectivamente.

Dopazo et al. (2008) analisaram teoricamente um sistema de refrigeragcdo em cascata
com R717/R744. Os autores obtiveram os seguintes comportamentos: o COP incrementa 70
% quando a temperatura de evaporagao (temperatura do R744) varia de -55 °C a -30 °C;
também observaram que o COP diminui quando a temperatura de condensagéao (temperatura
do R717) aumenta de 25 a 50 °C. Além disso, os autores propuseram uma correlagéo para
determinar o COPnax em fungdo da diferenca de temperaturas e as temperaturas de
evaporacao e condensacao do ciclo de alta e baixa, respectivamente. Uma vez conhecido o
comportamento do sistema, os autores Dopazo e Fernandez-Seara (2010) construiram uma
bancada para avaliar experimentalmente o ciclo de refrigeragdo R717/R744 em comparagao
ao ciclo de refrigeragao de duplo estagio que opera com R717. O sistema em cascata opera
com capacidade de refrigeracao de 9 kW a temperaturas de evaporacao de -50 °C, -45 °C, -
40 °C e -35 °C e condensacéo de -17,5 °C e -7,5 °C. Os autores obtiveram um aumento de
19,5 % do COP no ciclo de refrigeracao em cascata em relagéo ao ciclo de duplo estagio de
R717.

Messineo. (2011) comparou teoricamente o ciclo de refrigeragdo em cascata que opera
com R717/R744 com um ciclo de refrigeracdo de duplo estagio que opera com R404A. O
autor concluiu que, em termos de eficiéncia energética, os dois sistemas tém um
comportamento muito similar (o sistema de duplo estagio de R404A é ligeiramente mais
eficiente). No entanto, o autor sugere a utilizagdo do R717/R744, pois € um sistema que

contribui em menor proporgao na poluicdo do meio ambiente.

Sachdeva, Jain e Kachhwaha. (2014) desenvolveram um modelo termodinamico em
regime permanente de um sistema de refrigeracdo em cascata, testando como fluidos

substitutos o R717 (aménia), R290 (propano), R1270 (propileno), R404A em comparagao ao
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ciclo originalmente proposto R12/R744. Os autores concluiram que o R290 proporciona alta
capacidade frigorifica e alta pressdo em comparagdo com o R12, no entanto, o custo do
sistema é maior em comparagao com o sistema equivalente R404A. Desta maneira, os
autores propdem como substituto do R12 o R717 pelo fato de que o custo do equipamento é
menor em comparag¢ao aos demais refrigerantes, e de que também possui um COP maior
(1,299) a temperaturas de condensacao e evaporagao de 52,2 °C e -31,28 °C,

respectivamente.

Sanz-Kock et al. (2014) avaliaram experimentalmente um ciclo de refrigeracdo em
cascata com resfriador a gases que trabalha com R134a e R744; nos testes, trabalharam com
temperaturas de evaporacao de -40 a -30 °C e temperaturas de condensacao de 30 a 50 °C.
Os autores analisaram o ciclo focando na diferenga de temperaturas do trocador de calor em
cascata, a capacidade frigorifica, COP e as temperaturas de descarga do compressor. Além
disso, observaram a dependéncia da temperatura de condensacido do ciclo de baixa

temperatura, provocando aumentos de COP quando este ultimo parametro é aumentado.

Rawat et al. (2015) analisaram teoricamente o ciclo de refrigeragdo que opera com
R717/R744 e observaram um aumento do COP com um grau de subresfriamento de 10 Ke a
um grau de superaquecimento de 0 K. Ao mesmo tempo, os autores observaram o efeito
contrario, uma vez que o COP diminui com o aumento do grau de superaquecimento (10 K) e
diminui¢cdo do grau de subresfriamento (0 K). O maximo COP que os cientistas obtiveram foi
de 1,83 para temperaturas de condensacido do ciclo de baixa temperatura de -10 °C e

diferenca de temperaturas no trocador em cascata de 4 °C.

Cabello et al. (2016), realizaram uma comparagao experimental de um ciclo de
refrigeragcdo em cascata originalmente projetado para trabalhar com R134a/R744 com o ciclo
de refrigeracdo em cascata R152a/R744, realizando a substituicao do refrigerante (drop in)
no ciclo de alta temperatura. Foram desenvolvidos testes com temperaturas de condensacgéo
de 30 °C, 40 °C e 50 °C a temperaturas de evaporacao de -30 °C, -35 °C e -45 °C, mudando
a diferenca de temperaturas no trocador de calor em cascata. Os autores concluiram que o
fluido refrigerante R152a no ciclo de alta temperatura nao difere muito em comparagao ao
ciclo original, mas é viavel desde o ponto de vista ambiental, porque € um fluido que tem um

impacto muito menor em comparagéo com o R134a.

Nebot-Andrés et al. (2017) avaliaram um ciclo de refrigeragéo transcritico que opera
com subresfriamento mecanico operando com R1234yf, em comparagao ao ciclo em cascata

que funciona com R1234yf/R744. Os autores observaram um melhor desempenho do COP
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no ciclo de refrigeracdo em cascata em temperaturas ambientes superiores a 28 °C e niveis

de temperatura abaixo de -20 °C de evaporacao.

Yilmaz, Mancuhan e Erdonmez (2018) analisaram teoricamente o ciclo de refrigeragcao
que opera com R717/R744. Os autores conseguiram correlagdes em funcao das temperaturas
de condensacéo, evaporacao e diferenca de temperaturas no trocador de calor em cascata
que permitem a obtengcdo com grande precisdo do COP dentro da faixa de operagao
estabelecida. Os pesquisadores obtiveram COPs maximos de 1,68, 2,05 e 2,37 para
temperaturas de evaporacao de -40 °C, -31 °C e -25 °C, respectivamente a temperatura de

condensacao de 25 °C.

Bellos e Tzivanidis (2019) fizeram um modelo matematico no software EES, para a
comparagao energetica de um ciclo de refrigeracdo em cascata com diferentes fluidos
refrigerantes no ciclo de alta temperatura. Os autores concluiram que os fluidos refrigerantes
promissorios para o ciclo de alta temperatura sdo os R152a, R717, R1270, R600, R600a e
R290, fornecendo ganhos de COP de 10% até 80% em relagdo ao ciclo proposto como base
de comparacéo (R744/R744). Também analisaram o impacto TEWI para cada configuragao
tomando 10 anos como base de calculo, e observaram que o ciclo R744/R744 apresenta
maior impacto com 1659,2, o que é justificado pelo baixo COP do sistema causando maior

impacto pelas emissdes indiretas.

Zhang et al. (2020) determinaram experimentalmente a eficiéncia de um sistema de
refrigeracéo que trabalha com R1270/R744. Nos resultados obtidos, os autores concluiram
que o R1270 € uma boa alternativa para a substituicdo do R290 e R717 no ciclo de alta
temperatura, conseguindo, nos resultados experimentais, acréscimos de capacidade
frigorifica de 2,03kW a 4,11kW e COP de 0,59 a 0,97.

Tabela 2.1 Resumo dos estudos tedricos e experimentais dos sistemas de refrigeragdo em
cascata.

Autores Trabalho Refrigerantes Observagoes
analisado testados
Lee, Liu e Chen. T R717/R744 Avaliagao tedrica
(2006) COPmax=1,15
Analise teodrica e optimizagdo na
Getu e Bansal. (2007) T R717/R744 temperatura de evaporagédo BT
COPmax=1 ,34
Dopazo et al. (2008) T R717/R744 Avaliacao Tedrica
COPmax=1 ,45
Avaliacdo experimental do R717/R744
Dopazo e Fernandez- E R717/R744 com CRDE com R717

Seara. (2010) R717 CRDE Qevap,BT=9 kW
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19,5 % do COP do CRC ao CRDE de
R717

Comparacao entre os dois sistemas do

Messineo. (2011) R717/R744 CRC ao CRDE com SUB=0 °C e 10 °C,
R404A CRDE respectivamente
18,84% do COP |10,31% do COP
R717/R744 Comparacao dos fluidos refrigerantes em
Sachdeva, Jain e R290/R744 relacdo ao sistema R12/R744
Kachhwaha. (2014) R1270/R744  COPmax=1,299
R404A/R744
Avaliacao experimental do ciclo com gas
Sanz-Kock et al. R134a/R744  cooler na saida do compressor BT
(2014) COPmax=1 ,69
Modelagem para conhecer os efeitos dos
Rawat et al. (2015) R717/R744 diferentes parametros
COPmax=1 ,83
Comparacao de fluidos refrigerantes no
Cabello et al. (2016) R134a/R744  ciclo de alta temperatura com gas cooler
R152a/R744 na saida do compressor BT
COPmaxr134a=1,597 COPmax,r152a=1,591
Nebot-Andrés et al. Comparacao das diferentes configuragdes
(2017) R1234yfIR744  Tcond,aT>28 °C € Tevaps1<-20 °C 0 CRC
R744 transcritico apresenta um maior COP em relagdo ao
CRSM com R744 transcritico com SM
R1234yf
Analise tedrica e optimizagao na
Yilmaz, Mancuhan e temperatura de condensagao e
Erdonmez. (2018) R717/R744 evaporagao
COPtotais,max=1 ,68, 2,05 e 2,37
respectivamente
R152a/R744 Modelagem matematica para comparagao
Bellos e Tzivanidis. R717/R744 energética dos diferentes fluidos
(2019) R1270/R744 refrigerantes testados no ciclo AT
R600/R744 110% até 60% do COP do R717/R744 em
R600a/R744  comparagao ao R744/R744
R290/R744
R1270/R744 Comparacéo de fluidos refrigerantes no
Zhang et al. (2020) R717/R744 ciclo de alta temperatura
R290/R744 Qevap,7=2,03kW a 4,11kW

COPr0ta=0,59 a 0,97

Legenda:
T: Tedrico
E: Experimental
AT: Alta temperatura

BT: Baixa temperatura

CRC: Ciclo de refrigeracdo em cascata

CRSM: Ciclo de refrigeragdo com subresfriamento mecéanico

CRDE: Ciclo de refrigeragéo de duplo estagio
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2.5. Trocador de calor interno

Nos sistemas de refrigeracao convencionais, sido utilizados equipamentos que
permitem obter um maior rendimento; um deles é o trocador de calor interno (TCI), dispositivo
utilizado na saida do evaporador e entrada do compressor para o fluido frio e na saida do
condensador e entrada da valvula de expanséo para o fluido quente. A implementacgao do TCl
proporciona um grau de superaquecimento na linha de baixa temperatura e subresfriamento
na linha de alta temperatura. O grau de subresfriamento melhora o desempenho do ciclo de
refrigeragdo devido a reducao do flash-gas, garantindo liquido na valvula de expanséo,
causando o aumento da capacidade de refrigeracdo especifica no sistema de refrigeracao.
Além disso, o grau de subresfriamento pode fornecer uma diminuigdo do didmetro nas linhas
de liquido entre o condensador e dispositivo de expansao, causando uma diminui¢ao da carga
do fluido refrigerante nessa linha (Pottker e Hrnjak, 2015). Na Fig. 2.7, é apresentado o ciclo
de refrigeracao por compressao a vapor com a implementacéo de um TCI.

a) b)

\C::x:)/ 5x102

Condensador
Compressor

P [bar]
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Figura 2.7 a) Ciclo de refrigeragdo com a implementacdo do TCIl, pontos 1-2 grau de
superaquecimento, pontos 4-5 grau de subresfriamento b) diagrama P-h.

No entanto, o TCI proporciona um grau de subresfriamento menor em comparagao ao
grau de superaquecimento, influenciando em uma maior temperatura na succado do
compressor, ocasionando um aumento na temperatura de descarga do compressor. Selbas,
Kizilkkan e Sencan (2006) fizeram um estudo termoecondmico para determinar o grau de
subresfriamento e superaquecimento em um sistema de refrigeracao, sendo os valores 6timos

para obter um maior rendimento no sistema de refrigeracéo de 9 °C e 5 °C, respectivamente.
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Porém um elevado grau de subresfriamento no condensador reduz a transferéncia de calor,
uma vez que o fluido se encontra na fase liquida, em comparacéo a troca de calor com

mudanca de fase, na qual a transferéncia de calor é maior.

Entretanto a implementacgéo do trocador de calor interno produz uma reducéo da vazéo
de refrigerante devido ao aumento do volume especifico na succdo do compressor, além
disso, produz um incremento na temperatura de descarga do compressor, diminuindo sua vida
util. Porém, nos trabalhos de Rigola et al., 2010; Sanchez et al., 2017a; Torrella et al., 2011;
Zhang et al., (2010) para aplicagdes transcriticas em sistemas de refrigeracao com R744, é
observado que o uso do TCl incrementa a capacidade de refrigeragao especifica vencendo a
reducao de vazao de refrigerante, aumentando a capacidade frigorifica de até 10 % (Llopis et
al., 2018). O TCI é vantajoso quando é utilizado em sistemas que operam com fluidos

refrigerantes que possuem uma elevada capacidade frigorifica.

2.5.1 Trocador de calor interno empregado nos ciclos de alta e baixa

temperatura

O uso do trocador de calor interno nos ciclos de alta e baixa temperatura é apresentado
na Fig. 2.8.
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Figura 2.8 Configuragdo com TCI no ciclo de alta e baixa temperatura.
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Sarkar, Bhattacharyya e Gopal (2004) analisaram termodinamicamente o ciclo de
refrigeracdo que opera com R744/R717 e R717/R744 nos ciclos de alta e baixa temperatura,
respectivamente. Os autores observaram um decaimento no COP e na eficiéncia exergética
do ciclo, conforme aumenta a diferenca de temperaturas no trocador de calor em cascata. Os
cientistas compararam os ciclos de refrigeragdo em cascata com o ciclo de refrigeragao de
simples estagio de R717 e R744, e concluiram que os sistemas em cascata sdo mais
eficientes em comparacgéao aos ciclos de simples estagio, obtendo COPnax de 3,98 e 3,94 para
R744/R717 e R717/R744, respectivamente.

Bhattacharyya et al (2005) fizeram a analise termodindmica para otimizar o ciclo de
refrigeragdo em cascata que opera com R744/R290 para os ciclos de alta e baixa temperatura,
respectivamente. Os autores mantiveram a eficiéncia dos trocadores de calor internos em 0,6
para analisar o comportamento do COP em fung¢do da diferenca de temperaturas no trocador
de calor em cascata. Nos resultados, obtiveram um COP.xde 3,6 a 2,7 para diferenca de

temperaturas no gas cooler de 0 a 20 K.

Bhattacharyya, Garai e Sarkar (2008) realizaram o estudo termodindmico de um ciclo
de refrigeracdo em cascata que funciona com R744/R744a e R744a/R744 para os ciclos de
alta e baixa temperatura, respectivamente. Os autores analisaram o limite de temperatura
inferior no evaporador do ciclo AT e observaram que o aumento da mesma causa uma
reducdo do COPgr e ao mesmo tempo causa o aumento COPar. Esses comportamentos
causam um decaimento no COPg;s. O COPnax0btido pelos autores foi de 2,52 e 2,51 para as
configuragdes R744a/R744 e R744/R744a, respectivamente.

Dubey, Kumar e Agrawal. (2014) fizeram a analise termodinamica de um ciclo de
refrigeracéo que opera com R744/R1270. Os mesmos autores estudaram a temperatura de
saida do gas cooler, temperatura de evaporagao e a diferenga de temperatura no trocador de
calor em cascata, obtendo acréscimos no COP com o aumento da temperatura de evaporagao
e decaimentos do COP com o aumento da diferenga de temperaturas no trocador de calor em
cascata. O COPmax0btido foi de 3,56 para uma temperatura intermediaria ou de acoplamento

(limite inferior de temperatura no ciclo de alta temperatura) de 25 °C.
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2.5.2 Trocador de calor interno utilizado no ciclo de baixa temperatura

Em aplicagbes abaixo de -30 °C, recomenda-se o uso do trocador de calor interno no
ciclo de baixa temperatura, com o intuito de incrementar a temperatura de suc¢é&o no

compressor, reduzindo a possibilidade de ter liquido na entrada do mesmo.

No entanto, a implementacao do TCI no ciclo de baixa temperatura reduz a capacidade
frigorifica, devido a diminuigdo da vazdo massica, causando, ao mesmo tempo, a reducao de
calor no trocador de calor em cascata e a diminui¢do, por consequéncia, da vazao massica
do ciclo de alta temperatura. O uso do trocador de calor interno no ciclo de baixa temperatura
€ apresentado na Fig. 2.9. A seguir, sdo ilustrados os principais trabalhos com a

implementacao do trocador de calor interno no ciclo de baixa temperatura.
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Figura 2.9 Configuragdo com TCI no ciclo de baixa temperatura.

Bingming et al. (2009) avaliaram experimentalmente o rendimento de um ciclo de
refrigeragdo em cascata que opera com R717 e R744 com os ciclos de refrigeragéo simples
e duplo estagio de R717. Os autores avaliaram os efeitos da diferenga da temperatura no
trocador de calor em cascata e o grau de superaquecimento. Esses paradmetros levam a uma
diminui¢cao da capacidade frigorifica e, por consequéncia, do COP. Os autores concluiram que
o ciclo em cascata teve um incremento de COP de 19,3% e 9,1% para os ciclos simples e
duplo estagio do R717.
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Di Nicola et al. (2011) estudaram um ciclo de refrigeracao em cascata que opera com
R717 e misturas de hidrocarbonetos com R744, para os ciclos de alta e baixa temperatura,
respectivamente. Os autores misturaram o R744 com HCs com o intuito de trabalhar a
temperaturas de evaporagao abaixo do ponto triplo, obtendo valores maximos de COP de
0,93 e 0,91 para misturas as R744-R170 e R744-R1150, respectivamente.

Llopis et al. (2015) avaliaram experimentalmente um ciclo de refrigeracao em cascata
que opera com R134a/R744 em combinagdo com um resfriador a gases no ciclo de baixa
temperatura. Os autores observaram um efeito positivo no COP melhorando de 0.15 até 2.91
%. Esses acréscimos sdo observados a temperaturas de -40 e -35 °C, em que a
implementacdo do TCI é mais conveniente, devido a redugéo do calor rejeitado no ciclo de

alta temperatura.

Llopis et al. (2016) quantificaram os efeitos causados pelo trocador interno em um ciclo
de refrigeracdo em cascata que opera com R134a e R744 com um resfriador de gases no
ciclo de baixa temperatura. Os autores incorporaram um resfriador de gas na descarga do
compressor para diminuir a temperatura de descarga do mesmo, obtendo um aumento
maximo de 3,7 % no COP.

Singh e Dasgupta (2016) fizeram a analise termodinamica em um ciclo de refrigeragcéo
em cascata que opera com temperaturas de evaporagao e condensacao de -40 °C e 50 °C
com fluidos refrigerantes R1234yf e R744 para os ciclos de alta e baixa temperatura,
respectivamente. Os autores concluiram que a implementacado do TCI nao produz melhoras

no COP do sistema. O COPmax do ciclo foi de 1,85 a temperatura de condensacéao de 30 °C.

2.5.3 Trocador de calor interno empregado no ciclo de alta temperatura

A aplicagdo do trocador de calor interno no ciclo de alta temperatura pode contribuir
no aumento de rejeigao de calor no ciclo de alta temperatura. Esta configuragao € apresentada
na Fig. 2.10.
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Figura 2.10 Configuragédo com TCI no ciclo de alta temperatura.

Messineo e Panno ( 2012) realizaram a analise termodinamica do ciclo de refrigeracao
em cascata. O sistema estd composto com R744 no ciclo de baixa temperatura e foram
testados o R717, R290, R600, R404A, R410A e R134a, com e sem trocador interno no ciclo
de alta temperatura. Os autores concluiram que, para o ciclo de refrigeracdo em cascata sem
TCI, o par de fluido que apresentou maior indice desempenho foi o R717/R744 com um COP
de 1,71; com a implementacdo do TCIl, o R600 apresentou melhor desempenho com um
COPnaxde 1,75. Na Tab. 2.2, sdo sumarizados os trabalhos focados na aplicagdo do trocador
interno no ciclo de refrigeragcdo em cascata, com suas principais pesquisas e analises dos

trabalhos mencionados anteriormente.

Tabela 2.2 - Resumo dos estudos tedricos e experimentais dos sistemas de refrigeragdo em

cascata que funcionam com trocador de calor interno.
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Autores Trabalho Refrigerantes Posigcao Observagoes
analisado testados do TCI
Sarkar, Comparacéao tedrica dos ciclos
Bhattacharyya e T R744/R717 AT propostos
Gopal (2004) R717/R744 BT COPmax=3,98 e 3,94 para os ciclos
de R744/R717 e R717/R744,
respectivamente.
Otimizacao da diferenga de
Bhattacharyya et T R744/R290 AT temperaturas no trocador em
al. (2005) BT cascata e gas cooler
COPmax=3,6
Comparacao tedrica dos sistemas
Bhattacharyya, T R744a/R744 AT propostos
Garai e Sarkar R744/R744a BT COPmax=2,52 € 5,51 para
(2008) R744a/R744 e R744/R744a,
respectivamente.
R717/R744 Avaliagao dos diferentes ciclos
Bingming et al. E R717 CRSE BT propostos
(2009) R717 CRDE 119,3% € 19,1 % do COP do CRC
em comparagéo ao R717 SE e
R717 DE
R717/R744-R170 BT Analise tedrico
Di Nicola et al. T R717/R744-R290 COPmax=0,93 e 0,91 para as
(2011) R717/R744-R1150 misturas R717/R744-R170 e
R717/R744-R1150,
respectivamente
R717/R744 Analise dos fluidos refrigerantes
R290/R744 propostos
Messineo e T R600/R744 AT Sem TCl COPmax= 1,71 para o para
Panno ( 2012) R404A/R744 R717/R744
R410A/R744 Com TCI COPmax=1,75 para o par
R134a/R744 R600/R744
Dubey, Kumar e AT Analise tedrica do R744/R1270
Agrawal (2014) T R744/R1270 BT COPmax=3,56
Avaliagao do ciclo proposto
Llopis et al. E R134a/R744 BT 10,15% até 2,91% para
(2015) temperaturas de evaporagéao de -40
°Ce-35°C
Singh e Andlise termodinamica do ciclo de
Dasgupta (2016) T R1234yf/R744 BT refrigeragéo
COPmax=1 ,85
Avaliagdo do R134a/R744 com e
Llopis et al. E R134a/R744 BT sem TCI
(2016) 13,7 % COP e l1,1% l2,4% Qevap
com a implementacéo do TCI
Legenda:
T: Teodrico TCI: Trocador de calor interno CRDE: Ciclo de refrigeragao de duplo estagio

E: Experimental CRC: Ciclo de refrigeracdo em cascata BT: Baixa temperatura

AT: Alta temperatura CRSE: Ciclo de refrigeracdo de simples estagio
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2.6. Sistemas de expansao com ejetor

O ejetor é usado geralmente no ciclo de alta temperatura ou em ambos os ciclos de um
sistema de refrigeragdo em cascata. Nos ciclos de refrigeracdo em cascata, muita atencao foi
dedicada a melhoria do desempenho do sistema. Nesse sentido, é de grande importancia a
selecdo de pares de refrigerantes capazes de melhorar o desempenho do sistema,
considerando fatores ambientais e custo. Assim, diversos estudos encontrados na literatura
focaram no estudo dos fluidos refrigerantes a fim de obter alta eficiéncia (Kilicarslan e Hosoz,
2010; Messineo e Panno, 2012). Na Fig. 2.11, é apresentado o ciclo de refrigeragcdo em
cascata que opera com ejetor no ciclo de alta e baixa temperatura com os diagramas pressao-
entalpia correspondentes do ciclo de refrigeragao.
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Figura 2.11 Ciclo de refrigeracao a) cascata com ejetor b) ciclo P-h. (Adaptado de Megdouli
et al. 2017).

Yari e Mahmoudi (2011) fizeram a analise do ciclo de refrigeracdo que opera com R744
trabalhando no modo transcritico e subcritico. Os autores observaram ganhos no COP de 17,2
% em comparagao ao ciclo em cascata convencional. Isso acontece com o0 aumento da
temperatura de evaporagao, ocasionando uma menor taxa de compressao, reduzindo o
consumo de poténcia do compressor. Na Tab. 2.3 sdo sumarizadas as pesquisas e analises
da aplicacao do ejetor em sistemas de refrigeracdao em cascata com as principais pesquisas

e analises dos trabalhos que foram citados anteriormente.

Ejemni et al. (2012) analisaram o sistema de refrigeracdo com uma simulagéo em
Fortran, examinando diferentes fluidos refrigerantes: R717, R290, R134a, R125, R143a e

R152a, no ciclo de alta temperatura. Os autores obtiveram o melhor COP testando o R290 no
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ciclo de alta temperatura, com a implementagcdo do ejetor nos ciclos de alta e baixa

temperatura do sistema de refrigeracdo em cascata, obtendo um COP maximo de 1,8.

Dokandari et al. (2014) analisaram termodinamicamente o sistema de refrigeragcao em
cascata que trabalha com R717 no ciclo de alta temperatura. Os autores obtiveram ganhos
no COP de até 7 % em comparagao com o ciclo de refrigeracao convencional, a temperaturas
de evaporacdo e condensacdo de -45 °C, 30 °C, respectivamente, com diferenca de

temperatura no trocador em cascata de 3 °C.

Megdouli et al. (2016) estudaram teoricamente o ciclo de refrigeragdo que opera com
R744/R744 fazendo andlises energéticas e exegéticas. Os autores concluiram que os
parametros mais significativos no sistema de refrigeracdo sao a pressao e a temperatura de
saida do gas cooler, obtendo aumentos de COP de até 37% com uma pressao ideal do gas
cooler de 10.4 MPa sobre o ciclo de refrigeragao em cascata convencional. O principal motivo
para o aprimoramento do COP é devido a grande temperatura no resfriador de gas que é

usado como fluido de trabalho para acionar o ejetor.

Megdouli et al. (2017) simularam em Fortran o sistema refrigeragdo em cascata que
opera com R744/R717, no ciclo de alta temperatura e baixa temperatura, respectivamente.
Obtendo um valor 6timo da presséo no resfriador de gas de 9,6 Mpa com um COP maximo

de 1,2, a temperaturas de evaporagao e resfriador a gas de -45 °C e 40 °C, respectivamente.

Li et al. (2018) avaliaram experimentalmente o consumo energético do ciclo de
refrigeracéo que opera com R290/R170 em conjunto com um freezer para atingir temperaturas
ultrabaixas e utilizaram um ejetor no ciclo de alta temperatura. Os autores concluiram que a
taxa de arrasto € insensivel a mudancga da temperatura ambiente e a contrapressdo aumenta
com o aumento da temperatura ambiente. Além disso, o consumo do sistema de refrigeragao
em cascata com ejetor reduz 4,77% em comparagéo ao ciclo de refrigeracdo em cascata

convencional.

Golbaten Mofrad. et al. (2020) fizeram simulagdes desde o ponto de vista energético e
exergético, dos ciclos de refrigeragdo em cascata e o ciclo de refrigeracado em cascata com
recuperacao de calor. Esses ciclos de refrigeracdo operam com R744/R744A para o ciclo de
alta e baixa temperatura, respectivamente. Nos resultados de analise de energia, os autores
observaram que o ciclo de refrigeragdo em cascata com recuperagao de calor aumenta o COP

em 7,6 % em comparagao ao ciclo em cascata.
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Tabela 2.3 — Resumo de trabalhos experimentais e tedricos dos sistemas de refrigeracao que

utilizam ejetor como dispositivo de expansao

Autores Tipo Posicao Trabalho Fluidos Observacgées
de do analisado testados
ejetor ejetor
Yari e Mahmoudi Analise do ciclo proposto
(2011) EMAC AT T R744/R744 117,2 % do COP do que o
CRC convencional
R717/R744
R290/R744 Analise dos diferentes
Ejemni et al. EMPC AT T R134a/R744 fluidos propostos
(2012) BT R125/R744 COPmax=1,8 para o sistema
R143a/R744 R290/R744
R152a/R134a
Andlise termodindmico
Dokandari et al. EMPC AT T R717/R744 17 % do COP do que o
(2014) BT CRC convencional
Analise do ciclo proposto
Megdouli et al. EMAC AT T R744/R744 137 % do COP do que o
(2016) CRC convencional
Popt=10,4 Mpa
Analise do ciclo proposto
Megdouli et al. EMPC AT T R744/R717 COPmax=1,2
(2017) BT Popt=9,6 Mpa
Avaliagao do ciclo para
temperaturas ultrabaixas
Li et al. (2018) EMAC AT E R290/R170 | 4,77 % do consumo de
poténcia do que CRC
convencional
Comparacgao dos ciclos
Golbaten Mofrad. AT T R744/R744A propostos
et al. (2020) - BT R744/R744A 17,6 % do COP do
com RC R744/R744A com RC em
relacdo ao R744/R744A
Legenda:

EMAC: Ejetor de mistura com area constante

EMPC: Ejetor de mistura a presséo constante

EMCC: Ejetor de mistura conico-cilindrica

EMC: Ejetor de mistura cilindrica

BT: Baixa temperatura

AT: Alta temperatura

CRC: Ciclo de refrigeragdo em cascata

E: Experimental

T: Tedrico

RC: Ciclo de refrigeragcdo com recuperagéo de calor



32

2.7. Aplicacao em supermercados

Na atualidade, é muito importante a conservacao de alimentos refrigerados durante o
processamento, transporte e varejo, sendo as aplicagdes de supermercados as responsaveis
por entre 3% até 4% do consumo anual de energia nos paises industrializados (Tassou et al.,
2011). Aléem da refrigeracao, as plantas de aquecimento, ventilagao e ar condicionado (HVAC)
representam aplicagdes no setor de varejo de alimentos, consumindo elevadas taxas de
consumo de poténcia, que contribuem nas emissdes indiretas de gases de efeito estufa (Gullo
et al., 2018). Esses argumentos sustentam o principal motivo da troca de refrigerantes
halogénios usados em sistemas de refrigeragcdo convencionais por fluidos refrigerantes
naturais, neste caso R744. Em aplicacbes de supermercados, sao requeridos dois niveis de
temperatura para produtos resfriados e congelados, com temperaturas de 3 °C e -20 °C,
respectivamente. A seguir, sdo apresentadas as diferentes configuracées dos ciclos de

refrigeragdo em cascata que sao utilizados em supermercados.

2.7.1 Sistema de refrigeragdo com evaporador de média temperatura no ciclo

de baixa temperatura

O circuito de refrigeragdo em cascata que utiliza evaporadores de baixa e média

temperatura no ciclo de baixa temperatura € apresentado na Fig. 2.12.
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Figura 2.12 Ciclo de refrigeracdo em cascata com dois evaporadores no ciclo de baixa
temperatura: a) dupla evaporacao direta b) dupla evaporagao inundada c) evaporador de meia
temperatura inundado. Fonte: Adaptados de (Mylona et al. 2017), (Sawalha, 2008) e (Sawalha

e Rogstam, 2016), respectivamente.

Zhang (2006) modelou o ciclo de refrigeragdo com compressao paralela com R404A,
expansao indireta com agua/glicol e ciclo de refrigeragdo em cascata com R290/R744,
avaliando os sistemas desde o ponto de vista da eficiéncia energética e TEWI. O autor

concluiu que os sistemas distribuidos apresentam menor consumo de energia entre 6 a 9 %.

Da Silva, Bandarra e Antunes (2012) avaliaram experimentalmente a eficiéncia
energética e o rendimento do ciclo de refrigeracao em cascata que opera R404A/R744 com
os sistemas de expansao direta com R404A e R22. Os autores concluiram que o sistema em
cascata com R404A/R744, em comparagdo com os sistemas de expansao direta, apresenta

uma redugao do consumo de energia elétrica de 13 % a 24 %.

Mylona et al. (2017) fizeram o estudo de consumo energético e impacto ambiental de
trés tipos de topologias utilizadas em refrigeragdo em supermercados: ciclo de refrigeragéo
com compressao paralela com R134a, ciclo de refrigeragao transcritico e CRC com
R134a/R744 para os ciclos de refrigeragéo de alta e baixa temperatura, respectivamente. Os
autores concluiram que o ciclo de refrigeragdo em cascata tem um melhor desempenho na
estacdo de verdo em comparagao ao ciclo transcritico e de compressao paralela. Entretanto,

o ciclo de refrigeragao transcritico apresenta uma redugdao no consumo de poténcia de 17%
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alinhado com uma redugao de impacto total de TEWI de 44% em comparagéo ao ciclo de

refrigeracdo que opera com R404A.

Amaris et al. (2017) fizeram a analise termodinamica de um ciclo de refrigeracdo em
cascata que opera com R717/R744. Esse sistema opera com compressor de duplo estagio
no ciclo de baixa temperatura. Nos resultados obtidos, o COP varia de 2.19 a 1.56 para

temperaturas ambientes de 7 a 40 °C.

Amaris, Tsamos e Tassou (2018) fizeram o estudo termodinamico para o ciclo de
refrigeragdo booster, compressao paralela e ciclo de refrigeracdo em cascata booster que
opera com R717/R744. Nos resultados obtidos, os sistemas com compressao booster e
compressao paralela apresentam maior COP, porém o sistema de refrigeracdo em cascata
apresenta melhor desempenho para capacidades frigorificas menores 30 kW, obtendo um
COPmax=2,25 a temperaturas ambientes maiores a 26 °C. Isso pode ser explicado porque o

circuito de baixa temperatura é isolado para o ciclo de alta temperatura.

Tsamos et al. (2019) avaliaram teoricamente, em termos de capacidade frigorifica e
impacto total do aquecimento global (TEWI), trés tipos de topologias usadas em refrigeragéo
em supermercados, analisando os seguintes ciclos de refrigeracao: ciclo de refrigeragdo com
compressao booster, ciclo com compressao paralela e ciclo de refrigeragdo em cascata que
opera com R717/R744 para os ciclos de alta e baixa temperaturas, respectivamente. Os
autores concluiram que o CRC apresenta uma melhor eficiéncia energética, obtendo uma
diminuicdo de consumo de energia entre 11,6 e 9,2 % em comparagao ao ciclo de ciclo de

refrigeragao tipo booster e compressao paralela, respectivamente.

Em alguns sistemas, é utilizada a técnica de evaporagao inundada, isto quer dizer que
a “evaporacao” do R744 ocorre em liquido. Para isso, o evaporador trabalha em conjunto com
uma bomba de recirculacdo que o inunda de liquido, fazendo que o coeficiente de
transferéncia de calor seja mais alto em comparagao aos sistemas de evaporagao direta.

Esses sistemas s&o apresentados na Fig. 2.12b e Fig.2.12c.

Sharma, Fricke e Bansal (2014) investigaram diferentes topologias empregadas em
sistemas de refrigeracdao em cascata que operam com R404A/R744, que operam com CO;
com evaporagao inundada para diferentes zonas climaticas em oito cidades nos Estados
Unidos. Nos resultados obtidos, o sistema de refrigeragdo em cascata mostrou-se mais
eficiente nas cidades de Duluth, Minneapolis e Chicago, com COPs anuais médios de 3,46,

3,31 e 3,27, respectivamente.

Purohit, Gullo e Dasgupta (2017) analisaram teoricamente os seguintes sistemas de

refrigeracao: sistema de refrigeracdo em cascata R1234ze/R744, funcionando com os dois
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evaporadores inundados; sistema tipo booster com compressao paralela trabalhando com
R717; e sistema tipo booster com R717 operando com R290 com subresfriamento mecanico.
Os autores concluiram que o ciclo em cascata permite um melhor desempenho do sistema
em climas quentes (temperaturas ambientes maiores a 30 °C), em comparagao aos sistemas

de refrigeracao tipo booster.

Karampour e Sawalha (2018) fizeram o estado da arte de diferentes sistemas de
refrigeracdo com R744 em aplicagcdo para supermercados, tais como ciclos de refrigeracéao
em cascata que funcionam com R290/R744 e R717/R744, operando o CO, com evaporagao
inundada no ciclo de baixa temperatura. Os autores concluiram que a evaporacao inundada
com bomba de recirculagcdo em média temperatura € uma solugao promissoria em climas
quentes. O maximo COP do ciclo de refrigeracdo em cascata com evaporagao inundada foi

de 2,8 operando com R717/R744 a uma temperatura ambiente de 30 °C.

2.7.2 Sistema de refrigeragdo com evaporador de média temperatura no ciclo

de alta temperatura

O circuito de refrigeracdo em cascata que utiliza um evaporador no ciclo de baixa
temperatura e evaporador de média temperatura no ciclo de alta temperatura é apresentado
na Fig. 2.13a. Na Fig. 2.13b, é apresentado o ciclo que opera com evaporador de meia

temperatura inundado.



36

N —
A
Condensador Compressor
de alta
Tanque v
Flash
VEE
Trocador de calor
cascata
Tanque de Compressor
Liquido de baixa

TCI

Evaporador BT

Figura 2.13 Ciclo de refrigeragcdo em cascata com evaporador de meia temperatura no ciclo

de alta temperatura. Fonte: Adaptado de (Tsamos et al. 2017).

Ge e Tassou (2014) modelaram o sistema de refrigeracao em cascata, com o intuito de
implementar um sistema de controle para a otimizagao na recuperagao de calor. Os mesmos
autores obtiveram que o controle de pressdo pode satisfazer a demanda de calor do
supermercado com a recuperagao de calor do sistema de refrigeragao, porém, ao aumentar

a recuperacéo de calor, incrementa o consumo de energia do compressor.

Gullo, Elmegaard e Cortella (2016) analisaram teoricamente, em termos de consumo
energético e impacto ambiental, os seguintes sistemas de refrigeragdo empregados em
refrigeragdo comercial: ciclo em cascata R134a/R744, ciclo booster com R744, ciclo booster
R744 com subresfriamento mecanico utilizando R290. Os autores concluiram que o sistema
de refrigeragdo com R744 tipo booster que opera com 15 °C de subresfriamento apresenta
maior COP. Além disso, apresenta menor impacto ambiental com 10.6 % e 25.3 % do total do

TEWI em Atenas e Espanha, respectivamente.

Tsamos et al. (2017) avaliaram 4 tipos de sistemas de refrigeracao que operam com
R744, sendo os seguintes: ciclo de refrigeracao booster, ciclo em cascata R744/R744, ciclo
de refrigeragao tipo booster com compressao paralela e ciclo em cascata tipo booster com
compressao paralela. Os autores concluiram que o sistema de refrigeracdo em cascata tipo

booster que opera com compresséao paralela apresenta aprimoramentos de COP de 3.6 % e
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2.1% em climas quentes e moderados. Isso pode ser explicado pela redugao da poténcia no

compressor de alta temperatura.

Catalan-Gil et al. (2018) desenvolveram diferentes modelos de sistemas de refrigeragao
comercial tais como: CRC basico com resfriador de gases na saida no compressor de baixa
temperatura, sistema booster transcritico que opera com R744, sistema booster transcritico
com compressao paralela que opera com R744, sistema booster transcritico que opera com
ejetor, CRC tipo booster e CRC tipo booster com compressado paralela. Os ciclos de
refrigeragdo em cascata operam com R513A/R744, para os ciclos de alta e baixa temperatura,
respectivamente. Nos resultados, os autores observaram que as configuragées em cascata
apresentam maiores ganhos de COP. Para temperaturas ambientes acima de 14 °C, a
configuragao basica com resfriador de gases na saida do compressor de baixa temperatura
comprovou ser a mais eficiente em comparacdo aos ciclos propostos, enquanto a
temperaturas ambientes abaixo de 12 °C as configuragbes em cascata tipo booster com e

sem compressao paralela apresentaram maior COP em relagdo as demais configuragdes.

Sooben et al. (2019) fizeram a anadlise energética dos seguintes sistemas de
refrigeragdo: ciclo de refrigeracdo transcritico, ciclo transcritico tipo booster com
subresfriamento e ciclo de refrigeragdo em cascata. Nos resultados obtidos, os sistemas de
refrigeracdo em cascata com R134a/R744 e R1234ze/R744 apresentam o maior COP, no
entanto, o sistema com R1234ze/R744 proporciona uma redugao de cerca de 42,6 % do

impacto TEWI, provando ser uma alternativa na substituicido do R134a.

2.7.3 Sistema de refrigeragcdao com R744 com expansao indireta

Desde 1995, o R744 tem sido estudado como fluido refrigerante alternativo para
substituir os fluidos refrigerantes sintéticos convencionais. Esse fluido refrigerante foi
amplamente utilizado em paises nérdicos como fluido secundario, em aplicagdes de
supermercados com sistemas indiretos. Os aspectos de seguranga, as boas propriedades
termofisicas do R744 e a boa transferéncia de calor implicam a reducdo do tamanho da
tubulagéo, sendo apropriado em sistemas indiretos Kim, Pettersen e Bullard, (2004). Além
disso, o sistema de refrigeracao indireto permite a redugéo da carga dos fluidos refrigerantes
HCFC’s HFC’s. Consequentemente, reduz a taxa anual de vazamentos, permitindo que as

emissdes indiretas sejam reduzidas Llopis et al., (2018).

Entretanto, a implementag&do de um sistema de expanséo indireta implica um aumento

no consumo de energia, devido a implementagcdo da bomba secundaria. Algumas plantas de



38

refrigeracdo que operavam com fluidos refrigerantes convencionais tais como R12 ou R502
tiveram que reconverter seus sistemas trocando sua tubulagdo, trocadores de calor nos
congeladores para utilizar o R744 em aplicacao indireta com R290 ou R717 Sawalha e Palm,
(2003). Na Fig. 2.14, é apresentado o sistema indireto que opera no ciclo de alta temperatura,

com Etilenoglicol como fluido secundario. Outra vantagem dos sistemas indiretos é o custo.
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Figura 2.14 Ciclo de refrigeragao em cascata com sistema de refrigeragéo indireto com

Etilenoglicol no ciclo de alta temperatura. Fonte: Adaptado de (Sanchez et al. 2016).

Sanchez et al. (2017a) analisaram experimentalmente o impacto no consumo de energia
em um ciclo de refrigeragdo em cascata, quando é convertido de sistema direto para um
sistema de refrigeracao indireto. O ciclo de refrigeracao direto esta composto por R134a/R744
e o ciclo de refrigeracao indireto esta constituido por uma cabina de média temperatura que
utiliza como fluidos secundarios: Temper®-20 e uma mistura de propilenoglicol-agua com
concentragdes de volume de 60 e 40 %, respectivamente. Os autores concluiram que os dois
sistemas indiretos apresentam aumentos de energia de 11.11% e 14 % para os fluidos

secundarios Temper®-20 e propilenoglicol-agua, respectivamente.

Sanchez et al. (2019) avaliaram experimentalmente o impacto ambiental e o consumo
de energia de um sistema de refrigeragdo em cascata que opera com R134a/R744,

convertendo-o para um sistema que opera com expansao direta e indireta trabalhando com
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R152a, R1234ze, R290 e R1270; o fluido secundario para evaporacdo indireta € o
Temper®-20. Os autores concluiram que o uso do sistema indireto reduz levemente a
temperatura de descarga de ambos compressores. Além disso, determinaram que o melhor
par de fluido refrigerante para o ciclo de alta temperatura € o R152a, uma vez que seu
consumo de poténcia aumenta levemente de -2,5% e 3,4% a 2,5% e 4,4%, para os sistemas
de expansao direta e indireta. Um resumo detalhado da aplicagao do ciclo de refrigeracao em
cascata em supermercados €& apresentado na Tab. 2.4, com as pesquisas e analises

mencionadas anteriormente.

Tabela 2.4 Resumo dos trabalhos tedricos e experimentais dos ciclos de refrigeracdo em

cascata utilizados na aplicacdo de supermercados

Autores Trabalho Fluidos Configuragcao Aplicacdo Observagoes
analisado testados do ciclo
Da Silva, R404A CR Avaliagéo dos ciclos
Bandarra e E R22 EMTCBT 11,6%/| € 9,2%] no
Antunes consumo de poténcia
(2012) R404A/R744 CRC para os CR de R404A e
R22.
Sharma, Analise do ciclo
Fricke e T R404A/R744 CRC CREI COPmax=3,46
Bansal (2014)
Gullo, CRC Comparacéo dos ciclos
Elmegaard e T R134a/R744 CRB EMTCAT propostos
Cortella CRBSM mais eficiente
(2016)(GE; R744 CRBSM do que CRC e CRB
TASSOU, COPmax=1,98
2014)
Comparacao energética
Mylona et al. T R134a/R744 CRC EMTCBT dos ciclos propostos
(2017) R744 Transcritico 117% no consumo de
R134a CRCP poténcia para o ciclo
transcritico
Amaris et al. Andlise do ciclo
(2017) T R717/R744 CRCB EMTCBT proposto
COPmax=2,19 para
Tamb=7 °C
Tsamos et al. R744/R744 CRC Comparacéo dos ciclos
(2017) T CRCB EMTCAT propostos
R744 CRB 13,6% e 2,1% do COP
CRBCP CRCB
Purohit, Gullo R1234ze/R744 CRC Comparacéo dos
e Dasgupta T CREI sistemas propostos
(2017) R717 CRB CRC mais eficiente do
CRBCP que o CRB e CRBCP
para Tamx>30 °C
Sanchez et al. R134a/R744 Avaliagédo experimental

(2017a) CRC EMTCAT dos ciclos propostos
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R134a/R744- CRCI 114% no consumo de
etilenoglicol poténcia do CRC em
comparacgao ao CRCI
CRCRG 148% do COP do
Catalan-Gil et R513A/R744 CRCB CRCRG a Tamv>12 °C
al. (2018) CRCBCP em comparagao aos
EMTCAT sistemas transcriticos
R744 transcritico propostos
156% do COP do
CRCB e CRCBCP a
Tamb<12 °C em
comparagao aos
sistemas transcriticos
propostos
Amaris, R717/R744 CRCB Comparacao dos ciclos
Tsamos e EMTCBT propostos
Tassou R717 CRB CRCB ¢ mais eficiente
(2018) CRBCP para Tamb>26 °C
COPmaX=2,25
Karampour e R290/R744 CRC Analise teodrico
Sawalha R717/R744 CRI CREI COPmax=2,8 para o
(2018) R404A CRD CRC a Tamb=30 °C
Sooben et al. R134a/R744 CRC Comparacao dos ciclos
(2019) R1234ze/R744 EMTCAT propostos
R744 CRB COPmax=2,25
CRBM R1234/R744 a
Tamb=25 °C
Sanchez et al. R134a/R744 CRC Avaliagao experimental
(2019) dos ciclos propostos
R152a/R744 CRCI EMTCAT R152a/R744 é o melhor
R1234ze/R744 substituto para o
R290/R744 R134a/R744 em termos
R1270/R744 de consumo de
poténcia
Comparacéo dos ciclos
propostos
Tsamos et al. R717/R744 CRCB 111,6% € 9,2% do COP
(2019) EMTCBT do CRC em
R744 CRB comparagao CRB e
CRBCP CRBCP,
respectivamente

Legenda:

T: Tedrico

E: Experimental

AT: Alta temperatura

CRCB: Ciclo de refrigeragdo em cascata tipo

booster

CRCBCP: Ciclo de refrigeragdo em cascata tipo

booster com compressao paralela

EMTCBT: Ciclo de refrigeragdo com evaporador de

média temperatura no ciclo de baixa temperatura

CRB: Ciclo de refrigeragéo tipo booster

CRBCP: Ciclo de refrigeracdo tipo

booster com compressao paralela

CRD: Ciclo de refrigeragdo com

evaporagao direta
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BT:Baixa temperatura EMTCAT: Ciclo de refrigeragdo com evaporador de CRI: Ciclo de refrigeragdo com
média temperatura no ciclo de alta temperatura evaporagao indireta

CRC: Ciclo de refrigeragdo em CREIl: Ciclo de refrigeragdo com evaporagdo CRCI: Ciclo de refrigeragdo em cascata

cascata inundada com evaporador de média indireto

CRCRG: ciclo de refrigeragdo em CRBSM: Ciclo de refrigeragdo booster com

cascata com resfriador de gases subresfriamento mecanico

Muitas pesquisas tanto experimentais como tedricas tém-se dedicado ao estudo de
diversos parametros, que influenciam na eficiéncia energética dos ciclos de refrigeragéo que
funcionam com R744. Como pode ser visto na Fig. 2.15 sao apresentados o numero de
publicagbes e as areas que sao objeto de pesquisa nos ciclos de refrigeragdo em cascata,
desde o ano 2010.

Trabalhos publicados em ciclos de refrigeragdao em cascata
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Figura 2.15 Numero de trabalhos publicados nos ciclos de refrigeragédo em cascata. Fonte:

Portal Science Direct e Elsevier.



CAPITULO Il

Para atingir o objetivo geral proposto que consiste em analisar o desempenho
energético e ambiental do ciclo de refrigeracdo em cascata, foram executadas previamente
uma série de etapas que sdo apresentadas neste capitulo. A primeira secao do capitulo
descreve detalhadamente o sistema de refrigeracdo em cascata existente, também sera
apresentado o sistema de aquisicdo de dados utilizado para a avaliagdo energética do ciclo
de refrigeracdo, bem como o sistema de controle utilizado para manter constante a
temperatura de condensagao. Posteriormente € apresentada a metodologia utilizada para
calcular a carga de fluido refrigerante, para cada um dos fluidos, assim como o estudo de
condutancia na cAmara fria para a validagao da bancada experimental. Por ultimo, a analise

de incerteza e do impacto ambiental do sistema de refrigeracdo em cascata.

31 Bancada Experimental

A bancada experimental foi desenvolvida e construida no Laboratério de Energia,
Sistemas Térmicos e Nanotecnologia da Faculdade de Engenharia Mecéanica, na
Universidade Federal de Uberlandia. Esta bancada foi concebida para operar em aplicacbes
de refrigeragao tipicamente comercial, normalmente utilizada em supermercados, contendo a
inovacao de ser operada e monitorada em climas tropicais. O sistema de refrigeracao trabalha
com dois ciclos de refrigeragdo, onde o ciclo de baixa temperatura, composto por um
compressor alternativo para o R744 e uma valvula de expansao eletrénica que promove a
evaporagao direta do CO, no interior de uma camara fria com dimensdées de 2,3m x 2,6 m x
2,5m. Este sistema de refrigeragcdo destina-se ao estudo de uma cémara fria, onde sao
realizados testes a carga térmica constante, sendo este tema pouco aprofundado em sistemas
de refrigeragao em cascata. Além disso, conforme observado na reviséo bibliografica, verifica-
se que na grande maioria de estudos o trocador de calor interno € encontrado no ciclo de alta
temperatura, baixa temperatura ou em ambos os ciclos. No sistema de refrigeracdo em
cascata investigado foi proposto o uso de um trocador de calor intermediario que faz a
comunicacao entre o ciclo de baixa e alta temperatura, proporcionando um grau de
superaquecimento e subresfriamento, respectivamente. Sendo essa uma abordagem

diferente as propostas na literatura.



43

Conforme foi evidenciado na secao anterior, 0 R744 ¢ um fluido com propriedades
diferentes dos demais, principalmente com relagao a pressédo de operagdo. Logo diversos
equipamentos a serem utilizados no lado BT devem ser projetados para aplicacdo especial
com CO:2. Tipicamente as espessuras da parede de tubulagbes, vasos de presséo e
componentes gerais do lado BT devem ser mais resistentes. (Da Silva, 2011). O Ciclo de

refrigeracao utilizado no laboratdrio € apresentado na Fig. 3.1.
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Figura 3.1 Ciclo de refrigeracdo em cascata a) configuragao utilizado na presente pesquisa b)
diagramas P-h do ciclo de refrigeragédo estudado.

O ciclo de baixa temperatura (BT) funciona da seguinte forma, no (ponto 2) o R744
deixa o compressor no estado de vapor superaquecido, apds condensado (no ponto 3) o fluido
encontra-se em liquido saturado, em seguida, € armazenado em um tanque de liquido. Ao
deixar o tanque de liquido o fluido passa pelo medidor de vazao tipo Coriolis, entrando o
liquido dentro da valvula, expandindo o fluido na unidade evaporadora (ponto 4);
posteriormente, 0 R744 é evaporado (ponto 5), e em seguida atravessa o trocador de calor
intermediario, superaquecendo o fluido, aumentando ainda mais o grau de superaquecimento.

Por fim, o CO:zretorna a sucgéo do compressor (ponto 1).

O ciclo de alta temperatura (AT) & constituido por um compressor alternativo para o

R134a, um condensador resfriado a ar, um medidor de vazdo Coriolis e uma valvula de
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expansao eletrénica (EVD, do inglés, Electronic Espansion Valve). No ciclo de alta
temperatura, o0 R134a deixa o compressor no estado de vapor superaquecido (ponto 7), na
sequéncia o R134a é completamente condensado (ponto 8) e, em seguida, é subresfriado
pela acdo de um trocador de calor intermédiario, incrementando o grau de subresfriamento
(ponto 9). O fluido é expandido (ponto 10) e adentra no evaporador (ponto 6), absorvendo a
carga térmica na camara frigorifica. A Fig. 3.2 apresenta uma imagem frontal da bancada
experimental, excetuando-se a camara fria, a unidade condensadora a ar do ciclo AT e as

valvulas de segurancga que se encontram na parte externa ao laboratério.

Figura 3.2 Imagem da bancada experimental. Fonte: préprio autor.

Quando o ciclo BT se encontra desligado, uma condicao de seguranga deve ser
estabelecida, visto que se a temperatura do tanque de CO; atinge a temperatura ambiente,
as pressodes de saturacido do R744 alcangarao os 65 Bar. Portanto, o ciclo de alta temperatura
deve manter o tanque refrigerado, de forma que a temperatura no interior do tanque de liquido
permanega em condi¢des de seguranga (entre 15 e 21 Bar). Para isso uma sequéncia logica
de pressostatos foi organizada, de forma que sempre que o tanque atingir 21 Bar o sistema
de alta temperatura é acionado, refrigerando o trocador de calor em cascata; que por sua vez
refrigera por convecgao natural o tanque de liquido, reduzindo sua pressao. Ao atingir a
pressao de seguranga de 15 bar, o pressostato de baixa temperatura é acionado, desativando
a valvula solenoide do ciclo AT, cortando a ligacdo do condensador com a valvula de

expansao. Assim, a suc¢cao do compressor tendo a sua conexao fechada, reduz a pressao
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até atingir o ponto limite de 0,3 bar, desarmando o compressor pelo pressostato de baixa
pressao do ciclo AT. Esta operagao garante que o tanque de liquido de R744 seja mantido
em niveis de pressdes seguras quando é desligado. A seguir, apresenta-se alguns dos

elementos que compdem o sistema de refrigeracdo em cascata.

O compressor do ciclo BT, € um compressor alternativo de dois pistdes semihermético
compacto para R744, da marca Bitzer, linha OCTAGON, modelo 2MSL-07K-20D. Apresenta
cabecote refrigerado a ar, alimentado em 220 V trifasico, e frequéncia de operagdo nominal
de 60 Hz. Pelos dados técnicos do fabricante, este possui um deslocamento volumétrico, a
1750 RPM, de 1,96 m3.h"", didmetro de cilindros de 30 mm e curso de 13,2 mm. As pressdes
maximas de operacao de baixa / alta pressao sao de 30 / 53 bar. O compressor opera com

lubrificantes do tipo POE, sendo recomendado o 6leo BSE85K.

O compressor do ciclo AT, € um compressor alternativo de dois pistdes semi-hermético
desenhado para R134a, da marca Bitzer, modelo 2CC-4.2Y-20D. Apresenta cabecote
refrigerado a ar, alimentado em 220 V ftrifasico, e frequéncia de operagdo nominal
de 60 Hz. Pelos dados técnicos do fabricante, este possui um deslocamento volumétrico a
1750 RPM de 19,60 m3.h"'. As pressbes maximas de operacéo de baixa / alta pressdo sdo de
19 / 25 bar. Esse compressor opera com lubrificantes do tipo POE, sendo recomendado o
0leo BSE32. Nas Figs. 3.3a e 3.3b sao apresentados os compressores utilizados no ciclo de

baixa e alta temperatura, respectivamente.

Figura 3.3 Compressores alternativos utilizados na bancada experimental a) compressor
Bitzer para R744 b) Compressor Bitzer para R134a. Fonte: a) préprio autor b) catalogo do
fabricante.
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No ciclo de refrigeragéo por compressao de vapor, o compressor descarrega o vapor
superaquecido no condensador. Contudo, normalmente no processo de compressao o 6leo
é carregado juntamente com o vapor superaquecido, o que se nao for controlado, pode levar
ao baixo nivel de 6leo do compressor além de inundar os trocadores de calor com 6leo, o que
nao é desejado. Logo, um componente deve ser instalado apdés o compressor, este é o

separador de dleo.

O sistema de BT possui um separador do fabricante Temprite, modelo 922R,
para aplicacbes em instalagdes subcriticas com pressbes até 44,8 bar, dotado de
reservatorio de oleo. No caso do sistema de AT, o separador é do fabricante RAC, modelo
SO %2 ”S que visa reter o 6leo e retorna-lo para o carter do compressor. Esses equipamentos
operam por reducao de velocidade do fluido/6leo e pela retencdo de goticulas pela tela
aramada, além de um sistema mecanico, por meio de uma boia, a qual abre uma valvula
quando necessario para alimentar o carter com o 6leo separado. Na Fig.3.4a e 6.4b sédo

mostrados os separadores de 6leo utilizado utilizados nos ciclos de alta e baixa temperatura.

Figura 3.4 Separadores de Oleo a) separador de 6leo modelo temprite para R744 b) separador
de 6leo da RAC para R134. Fonte: catalogo do fabricante.

O condensador a ar do ciclo AT, € o modelo LH84-30. Na parte de baixo do
condensador, podem ser observadas as quatro valvulas de seguranca instaladas de fora do
laboratério. Em caso ocorrer uma falta de energia ao ponto da presséo do ciclo BT atingir 40
Bar, estas abriréo liberando o vapor de R744 como medida de seguranga. As valvulas de
seguranga sao da marca RAC. Na Fig. 3.5a e 3.5b sao apresentados o condensador do ciclo

de alta temperatura e a valvula de segurancga.
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Figura 3.5 Condensadora do ciclo de alta temperatura b) valvula de seguranga do ciclo de
baixa temperatura. Fonte: proprio autor.

Os ciclos de alta e baixa temperatura possuem medidores de vazao tipo Coriolis do
mesmo fabricante, O modelo RHMO06-1FS1SS faz a medig¢ao para o R744, enquanto o modelo
RHMO03-4FS1PN para o fluido R134a. A diferenca entre os dois medidores esta na faixa de
medicao. Para o R744, a faixa de vazao € entre 0,0042 a 0,0417 kg/s e para o fluido no ciclo
de alta temperatura esta na faixa de 0,0017 a 0,0833 kg/s. Na Fig 3.6 € apresentado o medidor
de vazao tipo corolis com sua unidade eletrdnica e transmissor. O modelo do conversor de

sinais € o mesmo para os dois ciclos, CMMO01 -290DACDCB.

Figura 3.6 Medidor de vazao utilizado no ciclo de alta e baixa temperatura. Fonte: catalogo do

fabricante.

A valvula solenoide é do fabricante RAC, modelo VSD-3. Os pressostatos que armam
o desarmam os compressores de alta ou baixa temperatura sdo da Danfoss, sdo do modelo

KP 6W e KP 15. O pressostato KP 6W aciona ou desarma a valvula (este pressostato esta
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conectado no ciclo de baixa, visando a pressao no tanque de liquido), enquanto o modelo KP
15 esta conectado no ciclo de alta temperatura e é o encarregado de armar ou desarmar o
compressor por baixa pressao. Na Fig. 3.7 é apresentada a valvula solenoide utilizada no ciclo
de alta temperatura e o pressostato da Danfoss utilizados em ambos ciclos como dispositivo

de seguranga para os compressores.

a)

Figura 3.7 a) Valvula solenoide do ciclo de alta temperatura b) pressostatos utilizados em
ambos ciclos. Fonte: catalogo do fabricante.

Foram instaladas valvulas de expansdo eletrbnica para os ciclos de alta e baixa
temperatura fornecidas pelo fabricante CAREL. No ciclo de baixa temperatura o modelo
utilizado foi a E2V35B enquanto que para o ciclo de baixa temperatura foi utilizada a E2V14B.
A vazao massica de refrigerante € modulada através de um orificio calibrado no interior do
qual é posicionado um obturador cénico, movimentado por um motor de passo. O
funcionamento da valvula se baseia no controle do grau de superaquecimento do refrigerante.
A expansao do fluido refrigerante é controlada pelo driver, modelo EVD0000T50, o qual avalia
a temperatura de saida no evaporador por médio de um termostato. O Controle de grau de
superaquecimento é realizado fazendo a comparacio entre a temperatura mensurada na
saida do evaporador entre a temperatura de saturacéo a pressao de evaporacgao. Os sensores
de pressao utilizados na bancada foram do mesmo fabricante e os modelos foram o
SPKTO0033R0 para o ciclo de baixa temperatura enquanto o modelo SPKT0013RO foi utilizado
no ciclo de alta temperatura. A temperatura de saida no evaporador é obtida através de um
sensor de temperatura de contato modelo NTCO30HFO01. Na Fig. 3.8 sdo mostrados os

elementos utilizados para manter o grau de superaquecimento.
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Figura 3.8 a) Valvula de controlador b) Controlador da EVD c) sensor piezoresistivo utilizado
para mensurar a pressao. Fonte: catalogo do fabricante.

O trocador de calor intermediario € de placas planas, do fabricante SWEP, modelo
B5x4H/1P, o qual possui quatro placas. O trocador cascata é também do fabricante SWEP,
modelo B25Tx26H/1P, de 26 placas. A diferenca entre estes, consiste nas dimensées de cada
um, no tipo de placa, na quantidade de placas passiveis de instalacdo, bem como na vazéo.
A vazdo maxima do B5 é de 4 m3.h"!, enquanto do B25T é de 9 m3.h"". A Fig. 3.9 mostra a

representacao dos trocadores de placas utilizados na bancada.

a) b)

o (o

Figura 3.9 a) Trocador de calor intermediario b) trocador de calor em cascata. Fonte:
catalogo do fabricante.

Os Ciclos de alta e baixa temperatura possuem um separador de liquido, com o intuito
de nao permitir a sucgao de liquido pelo compressor. O ciclo de R744 tem um tanque de
liquido na saida do trocador cascata. O tanque de liquido (vaso de pressao) € da marca Bitzer,
modelo F302K podendo acumular até 30 kg de refrigerante a uma pressao maxima de trabalho

equivalente a 45 bar. Este elemento garante uma seguranga adicional ao sistema permitindo
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a expansao de vapor em momentos de parada. Conforme mostrado na Fig. 3.10 sado

mostrados o separador de liquido e o tanque de liquido.

Figura 3.10) Separador de liquido utilizado em ambos ciclos b) tanque de liquido utilizado para
armazenar o R744 e garantir liquido na entrada da valvula. Fonte: Catalogo do fabricante

Na Fig. 3.11 é mostrada a camara fria, na parte inferior da figura, pode ser observado
0 banco de resisténcias elétricas o qual pode dissipar de 1,5 kW até 3,5 kW de calor no ar,
utilizado para simulagao da carga térmica. O evaporador do fabricante Guntner, modelo CDL
0168.0X7A COg2, é equipado com ventiladores VT01173U, e opera com degelo acionado por
resisténcia elétrica. O volume interno da cadmara é de 15 m3, e as paredes possuem 12,7 cm

de espessura.

Figura 3.11 Camara fria. Fonte: proprio autor.
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A poténcia consumida pelos compressores (poténcia ativa) foi medida com a
ajuda de um analisador de energia trifasico EP Pro do fabricante ClimaCheck, o analisador de
energia utilizado possui uma faixa de medig¢ao entre 10 e 100 A para medicao de corrente e
uma faixa de 110 e 480V para medicao de tensao. Na Fig. 3.12 é apresentado o equipamento
utilizado.

@ ClimaCheck
EP Pro II

Fuse: T 100 mA L, 250 v

Read » RS4B5 » VT ratio » CT Ratio » Mode
10 A max

o,

Fuse:
T1AL 250V
¥ Phase Seq./ VLN /HZ

“Foad (G ¥ Totl KWh (+ TWIWME
¥ VLIN/VLIN/VLEN
¥ VLI42/VL243/ VL3
¥ ALI/AL2/ALY
TWLI/WL2/WL3

* PLIIPILZ/PIL3
* Hours | Ways/ PF ays @D v ===

Figura 3.12 Analisador de poténcia utilizado nos ciclos. Fonte: préprio autor

No entanto a operagéo da bancada exige alguns cuidados, principalmente nos
momentos de partida dos compressores. No ANEXO |, é apresentado o fluxograma de

operacao da bancada experimental.

3.2 Sistema de monitoramento e aquisi¢cao de dados

Para realizar o monitoramento e aquisigdo dos dados necessarios para avaliagcido
energética do sistema de refrigeragéo, foi desenvolvido no software LabVIEW uma interface
homem-maquina que permite a comunicacéo entre os equipamentos existentes na bancada
experimental com o operador que esta monitorando o processo. Através desta interface as
informagdes séo coletadas dos instrumentos instalados na bancada experimental.

O sistema de monitoramento desenvolvido possui como caracteristica principal a
aquisicdo e armazenamento de informacao proveniente dos sensores. Além disso, permite
entender de forma intuitiva o comportamento das variaveis do sistema de refrigeragdo em
cascata, permitindo ver de forma direta as temperaturas de evaporacao e condensacao dos
ciclos AT e BT, assim como a diferenga de temperaturas no trocador de calor em cascata e o

comportamento do trocador de calor intermediario.
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Na Fig. 3.13 é apresentado a interface em LabVIEW para o monitoramento das
variaveis. Se pode constatar no painel os indicadores luminosos de cor azul, verde e vermelho.
O indicador azul indica que os ciclos de alta ou baixa temperatura desarmaram porque
atingiram a condicao de pressao limite inferior no compressor, enquanto a luz verde indica o
bom funcionamento dos ciclos de refrigeracdo e a condigcdo mais critica ou de alerta é
representada pelo indicador vermelho, indicando a condigéo limite superior de pressdo no

sistema, consequentemente sao ativadas as valvulas de seguranca.
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Figura 3.13 Sistema de monitoramento desenvolvido em LabVIEW

O sistema de aquisicao de dados é composto por um computador com o software
LabVIEW e um chassi NIcDAQ-9178, no qual estao alojados os médulos de aquisicao dados.
Essas placas geram os sinais condicionados, transformando a informagédo das variaveis
fisicas do processo em forma de tensdo, corrente ou frequéncia. E importante salientar que o
sistema registra uma leitura cada 3 segundos e os dados s&o armazenadas em forma
sequencial em uma tabela de texto em formato “.txt” para seu processamento. Na Tab. 3.1 é
apresentada uma lista dos modulos utilizados para o monitoramento das variaveis no ciclo de
refrigeragcdo em cascata. No Anexo Il € apresentado diagrama P&ND com a localizagdo de

cada sensor no ciclo de refrigeragdo em cascata.
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Tabela 3.1 Placas utilizadas no sistema de aquisicdo em LabVIEW.

Modulo Instrumento Quantidade de Secao
sensores

NI9213 Termopar 12 Sensores de temperatura no
ciclo AT e BT

NI19207 PT100 2 Sensores de temperatura dentro
da camara fria

NI19217 Medidor de vazéo 2 Medidores de vazao no ciclo AT
e BT.

NI9217 Sensores de presséo 4 Pressbes de evaporagao e
condensacéao do ciclo AT e BT

NI9264 Saida de tensdo 1 Saida de tensédo para controle da

temperatura de condensacéao

3.3 Controle da temperatura de condensagcao

Nesta etapa foi projetado um algoritmo de controle para manter estavel a temperatura
de condensacéo do ciclo de alta temperatura, durante a realizacao dos testes. Este parametro
€ um fator fundamental no ciclo de refrigeragdo em cascata, pois representa a temperatura na

qual o calor vai ser rejeitado, refletindo de forma direta na eficiéncia do sistema.

O desenho do controlador funciona da seguinte forma: inicialmente sao levantados
dados de pressao de condensagao para medir de forma indireta a temperatura de saturacao
(Temperatura de condensagéao do sistema AT), com isso é feita a diferengca de temperaturas
no algoritmo de controle entre a temperatura desejada e a temperatura de saturagéo a presséo
dada. Para realizar o controle da temperatura de condensacéo foi utilizado um inversor de
frequéncia que permite modular a poténcia no ventilador. Dessa forma, com o aumento ou
diminuicdo da poténcia do ventilador se controla a temperatura de condensacao do ciclo de
alta temperatura. Na Fig. 3.14 é proposto o diagrama P&ND para controlar a temperatura de
condensacao, é importante ressaltar que para cada fluido refrigerante testado no ciclo de alta
temperatura foi obtido um polinémio de quinta ordem para calcular a temperatura de saturacao

a pressao de condensacgao.
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Figura 3.14 Diagrama P&ND proposto para o controle de temperatura de condensacéo.

Para executar o projeto do controlador, € importante conhecer a planta, para isso foi
realizado o reconhecimento do sistema, obtendo a funcdo de transferéncia da planta,
estudando especificamente o condensador do ciclo de alta temperatura. Para efetuar este
procedimento primeiramente foram coletados dados de pressio e temperatura na saida do
condensador obtendo dados do sistema em regime permanente, uma vez o sistema atingiu
essa condigdo é aumentada a velocidade de rotagdo do ventilador, para obter a curva de
resposta do sistema de refrigeragdo. Na sintonizacdo do sistema de controle foram

sintonizados os seguintes valores no controlador de temperatura: Ke=2, T\=0,150 Tp=0,05.

No controle de temperatura de condensacéao € importante ressaltar que para obter a
modulagéo de poténcia no inversor, foi utilizada uma placa da National Instruments com saida
de tensao analdgica, para normalizar a voltagem de saida do controlador com a poténcia do

ventilador. Além disso, a implementacéo do controlador foi realizada no software LabVIEW.

Dado que o sistema de refrigeragao possui um condensador com remogao de calor a
ar, foi observado que a transferéncia de calor no condensador dependente fortemente da
temperatura ambiente. Nas experiéncias obtidas no desenho do controlador foi constatado
que temperatura de condensacao opera em uma faixa de temperaturas de 8 °C a 16 °C acima
da temperatura ambiente. Em outras palavras, a uma temperatura ambiente de 25 °C, a
minima temperatura de condensacgao que o sistema pode atingir trabalhando, o ventilador a
maxima poténcia é de 3 °C, enquanto a maxima temperatura de condensagao que o sistema
pode atingir trabalhando em minima poténcia € de 41 °C, ou seja o sistema de controle pode
manter a temperatura de condensagao em uma faixa entre 33 °C e 41 °C. No entanto, devido

a grande variagao da temperatura ambiente no transcurso do dia, alguns testes que requerem
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baixa temperatura de condensacgao foram realizados de noite com o intuito de ter menor

influéncia da temperatura ambiente no controlador do sistema.

Na Fig. 3.15 foi implementado o controle na interface em LabVIEW para manter a
temperatura, onde a linha vermelha representa a temperatura desejada ou set point, a linha
em azul representa a temperatura de condensacgao e a linha verde corresponde a tensao de
saida do controlador. Também ¢ constatado o comportamento da temperatura de
condensacao no sistema de refrigeragdo quando o sistema de controle esta ativado e
desativado. No caso, quando o sistema de controle esta desativado é verificado que mesmo
o ventilador da condensadora funcionando a maxima poténcia, a temperatura de condensacéao
possui uma oscilagao de £ 1 °C. Por outro lado, quando é ligado o controlador é observado
que a oscilacdo da temperatura é de £ 0,3 °C.
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Figura 3.15 Controlador de temperatura implementado em LabVIEW.

3.4 Quantidade de massa ideal do fluido refrigerante

A quantidade de carga ideal é fundamental para o correto funcionamento do sistema
pois um valor incorreto da carga pode aumentar a poténcia do compressor e por consequéncia
reduzir a eficiéncia do sistema. A carga de refrigerante deve ser 6tima com o intuito de nao

prejudicar a comparagao dos fluidos refrigerantes substitutos com o fluido refrigerante original,
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pois se carga selecionada nao for a correta ndo sera avaliada da melhor forma as possiveis

potencialidades do fluido.

No estudo dos refrigerantes alternativos no ciclo de alta temperatura, a determinacao
da carga do refrigerante substituo € apresentada na Eq. 3.1. Onde m,.; € a massa de
refrigerante do sistema original, p,criiq € Psub,iq S80 @s massas especificas na fase liquida
do refrigerante de referéncia e substituto, respectivamente. Esta equacao foi utilizada no
trabalho de doutorado de Panato (2020) e permite calcular de melhor forma a quantidade da
carga necessaria dos refrigerantes alternativos, de modo que estes fluidos atendam com as

condigbes projetadas na bancada experimental.

Psub,li
Mgsyb.opt = L (3.1)

3.5 Analise de condutancia da camara fria

O sistema de refrigeracdo em cascata foi avaliado variando carga térmica em dois
niveis, sendo de 2kW e 3kW. No entanto realizando os balan¢os de energia no evaporador, é
observado que a taxa de transferéncia de calor € maior do que os valores de resisténcia
térmica, isto pode ser explicado pelo fato de que apesar que as paredes da camara serem
bem isoladas, as trocas de calor por condugédo nas mesmas, no piso e no teto, além do calor
de radiacdo sao inerentes ao processo de evaporacdo do R744. Para isso foi utilizada a
metodologia de Boeng (2012) que calculou a transmissédo de calor nas paredes de uma

geladeira, fazendo uma analise de condutancia.

O consumo de energia do equipamento esta diretamente ligado a quantidade de calor
que o mesmo deve retirar do ambiente interno em questdo. Essa quantidade de calor é
denominada como carga térmica, e € composta pela contribuicao de todos os componentes
internos da camara fria, no caso a contribuicao dos ventiladores do evaporador e a resisténcia
que simula a carga térmica. Na condi¢gdo de regime permanente, a carga térmica total da

camara fria € dada pela Eq. 3.2.
Qt = U4y (Ta - Tg) + ernt + WCT (3.2)

Onde U4, ¢ o coeficiente de condutancia global da camara fria, T, € a temperatura da

sala de testes, T, € a temperatura interna dentro da camara fria, W,ene € O calor dissipado
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pelos motores dos ventiladores do evaporador e W, é o calor dissipado pela resisténcia

elétrica.

A conduténcia global é determinada através de testes de fluxo de calor reverso, onde
a camara fria € mantida em uma temperatura superior a temperatura ambiente, através da
acao da resisténcia elétrica. A poténcia dissipada pelas resisténcias é controlada por um
controlador ON/OFF o qual controla com uma diferenga de temperatura de 0,1 °C, além disso
a poténcia é aferida com um analisador de poténcia. A temperatura da sala de testes é
mantida constante a 20 °C. Os testes sio realizados com o sistema de refrigeragao desligado.
O sistema de controle de temperatura para realizar o teste de condutancia na caAmara fria é

apresentado na Fig. 3.16.

m Transmissor de Temperatura I Camara Fria i
m Controlador de Temperatura —
| ===
': \0L/ Evaporador

1 H E

1 H i

—_— —————— -- === B T 1 ]
Contator Carga Térmica

Figura 3.16 Diagrama P&ND do sistema de controle de temperatura utilizado para os ensaios
de condutancia a traves do fluxo de calor reverso.

A condutancia térmica da camara fria € determinada através da equagao da
conservagao da energia para sistemas em regime permanente. Para tanto, foi utilizada a Eq.
3.3.

UAy (T, —Ty) = Wyent + Wer (3.3)

Uma vez realizados os ensaios na camara fria, se obteve o valor da condutancia de
17,4 IC 0,6 W/K para um intervalo de confianca de 95 %. Com este pardmetro foram
realizados testes no sistema de refrigeracao em cascata com R134a/R744, para determinar a

quantidade de energia total que realmente é inserida dentro da camara. Na Fig. 3.17 sao
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mostrados os valores de carga térmica total estando localizado no eixo das abcissas enquanto

o calor calculado no evaporador encontra-se no eixo das ordenadas, como podem ser

verificados, os valores se encontram dentro da faixa de mais o menos o 10%.

R134a/R744
4500
4250
4000
+10%
3750 o

Erro +4,7% gl

médio™

Capacidade de Refrigeracao [W]

3500 -
T 10%
3250 .
3000
2750
2500
2500 2750 3000 3250 3500 3750 4000

Carga Térmica total [W]

Figura 3.17 Calculo térmica total VS Capacidade frigorifica

4250 4500

3.6 Equacionamento utilizado para a avaliagao energética do ciclo de

refrigeragcdo em cascata

Para fazer a analise energética do sistema de refrigeracao, a bancada foi posta em

funcionamento de modo que o sistema realize a redugao da temperatura do ar dentro da

camara fria (pull-down), este teste dura em média quatro horas. Uma vez que o sistema atingiu

esta condigao € ligada a resisténcia e sao ajustados os valores de grau de superaquecimento

e temperatura de condensacdo. Na realizacao dos testes foi observado que o sistema atingiu

0 regime permanente quando se tem uma oscilagido de 2 % nas varidveis do processo

(presséo, temperatura e vazao massica), empiricamente foi constatado que a bancada

demora em média 2 horas para atingir cada condi¢ao de teste. O levantamento de dados foi

realizado em regime permanente tomando um dado a cada 3 segundos durante 20 minutos.
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Quando o sistema atingiu a estabilidade na condicdo de teste estipulada, foram
coletados os dados através do sistema de aquisicao, esses dados foram registrados a cada 3
segundos em um intervalo de tempo de 20 minutos. Uma vez registrados os dados, estes
deverado ser analisados de forma que permitam avaliar o desempenho do sistema de
refrigeracdo em cascata. Para isso foi estipulado que todos os componentes sdo assumidos
em regime permanente e de fluxo constante, as trocas por energia potencial e energia cinética
sdo negligenciados em ambos ciclos de refrigeracdo, os processos de expansao sao
assumidos como isoentalpicos, as perdas de pressao e transferéncia de calor ao ambiente na
tubulacdo sdo negligenciadas. Na Tab. 3.2 sdo apresentados os principais balangos
energéticos utilizados para a avaliagao do ciclo de refrigeragdo em cascata, tomando como
referéncia a Fig. 3.1.

Tabela 3.2 Principais balangos de energia utilizados no ciclo de refrigeracdo em cascata

Componente Balango de massa Balang¢o de energia
Valvula de expansao BT s = 1My h; = hy
Evaporador BT my =1y Qevapsr = My(hy — hy)
Valvula de expansao AT m, = Mg h; = hg
Condensador AT e = M, Qconaar = Me(he — hy)
Trocador de calor em My = M QCond,BT = my(hy — h3)
cascata mg = Mg

QEvap,AT = mhg(hs — hg)

Para a avaliagdo de desempenho do ciclo de refrigeragdo em cascata foram realizados
os calculos dos valores de COP total, de alta temperatura e baixa temperatura, por meio das
Eq.3.4Eq.3.5eEq. 3.6.Onde QEvap,BT representa a taxa de transferéncia de calor na cdmara
fria, QEvap_AT representa a taxa de transferéncia de calor no evaporador do ciclo de alta
temperatura,WCOmplAT representa o consumo de poténcia do compressor do ciclo de alta
temperatura e V'VCOmp,BT ilustra o consumo de poténcia do ciclo de baixa temperatura.

COProga) = r—oant (3.4)

WComp,AT+WC0mp,BT

COPyp = V‘j:TF;A; (3.5)
_ QEvap,BT
COPgp = ——2RPT (3.6)

WComp,BT
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3.7 Analise de incerteza

A avaliacao de incerteza foi realizada pelo método da lei de propagacao de incertezas,
e foi determinada pelo software EES, que fundamenta seus calculos no método proposto por
(Moffat, 1988), segundo o qual, se y, for um pardmetro secundario dependente de parametros

primarios obtidos através de medi¢des independentes, x1, X2, Xs,.., Xn, temos que:

Y = f(xq,%3,%X3, ) Xp) (3.7)
Sendo, cada um dos parametros x;, for escrita como:

Y = Xmi £ 0x; (3.8)

Onde, x,,;, € o valor médio do parametro, x;, e dx; € a incerteza de sua medida,

portanto a incerteza do parametro, y € dada por:

8x; = [(Sx) (6x1)]2 + [(Sx2) (6x2)1% + [(Sx3) (6x3)]2 .. + [(Sx) (62)]2 (3.9)

Onde, Sx;, € a denominada sensibilidade de y com relagdo ao parametro x;,

expressado por:
Sy 2 (3.10)

Na Tab. 3.3 sdo apresentadas as incertezas das variaveis que constituem o sistema de
refrigeracdo em cascata, € importante ressaltar que o intervalo de confianga adotado para as

incertezas foi de 95 %.

Tabela 3.3 Incertezas das principais variaveis do ciclo de refrigeracao em cascata.

Variavel Sensor Incerteza
Temperatura Termopar +0,1 °C
Pressao de evaporacao AT Transdutor piezoresistivo 10,6 %
Pressdo de condensacado AT  Transdutor piezoresistivo 10,9 %
Vazdo massica AT Sensor Coriolis 10,9 %
Consumo de Poténcia AT Analisador de poténcia 13 %
Pressao de evaporacao BT Transdutor piezoresistivo +1,6 %
Pressao de condensagdo BT  Transdutor piezoresistivo +1,6 %
Vazéo massica BT Sensor Coriolis 10,7 %
Consumo de Poténcia BT Analisador de poténcia 3 %

Carga térmica Conjunto de resisténcias 5%
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3.8  Analise de impacto ambiental

Para a analise do impacto ambiental foi utilizada a metodologia TEWI (Aprea, Greco e
Maiorino, 2012), este estudo é apresentado na Eq. 3.11 Este método considera os impactos
diretos e indiretos associados ao uso de fluidos refrigerantes em aplicagées no setor HVACR.
No TEWI direto sdo analisados os vazamentos anuais (operagdes normais, perdas
catastréficas e servigos de manutencgao) enquanto o TEWI indireto é associado a geragao de

energia elétrica para o consumo de poténcia do sistema de refrigeragdo como segue:
TEWI = GWPy0oMyefLanuain + GWP100Mref(1-ayee) T EanuaPn (3.11)

Onde GWP,,, representa o potencial de aquecimento global considerado para um
horizonte de 100 anos, m,.; representa a carga de fluido refrigerante do sistema, Lgnya
representa a taxa de vazamentos, n descreve a vida util do equipamento em anos, a,.. € 0
fator de recolhimento do fluido ao final de sua vida util, E,,,. € 0 consumo de energia anual
pelo sistema em kWh/ano e B é o fator de emissdes indiretas. Na Tab. 3.4 sao apresentados

os parametros relacionados ao calculo TEWI referentes ao Brasil e os Estados Unidos.

Tabela 3.4 Principais parametros utilizados para o calculo TEWI.

Parametro TEWI Brasil Estados Unidos
Lanual [%] 15 1
n [anos] 15 10
arec [%] O 70
Blkg CO, kW™1] 0,073 0,514

Na analise do impacto TEWI é observado que uma forma de contribuir na diminuigao
dos niveis de poluigdo, se da pela redugcdo da carga do fluido refrigerante. Também ¢é
observado que a eficiéncia no ciclo de refrigeragdo possui um papel importante, uma vez o
ciclo de refrigeragcao possui um elevado COP, tem-se uma reducao no impacto ambiental,

contribuindo diretamente em um menor consumo de poténcia do sistema.



CAPITULO IV

Neste capitulo, serdo abordadas a analise e discussdo de resultados, tendo como
objetivo principal a avaliagao dos fluidos refrigerantes alternativos desde o ponto de vista
energético e de impacto ambiental. Nesse sentido, o presente capitulo € composto por quatro
etapas com o intuito de determinar qual ou quais sdo os fluidos refrigerantes que podem
substituir o R134a num ciclo de refrigeracdo em cascata. Na primeira etapa é abordado o
sistema de refrigeracdo que foi orginalmente projetado, que opera com R134a/R744 para o
ciclo de alta e baixa temperatura, respectivamente. Na segunda etapa, sdo abordados os
fluidos refrigerantes alternativos: R436A, R1234yf e R513A, os quais foram testados no ciclo
de alta temperatura por meio de drop-in. Nessa etapa sdo ainda comentadas algumas das
experiéncias e influéncias desses fluidos no ciclo de refrigeracdo em cascata. Na terceira
etapa sao realizadas analises comparativas dos fluidos alternativos tendo como parametro de
referéncia o R134a. Por fim, é feita uma analise comparativa de impacto ambiental com os

fluidos refrigerantes abordados na etapa anterior.

41 Sistema de refrigeragao original (R134a/R744)

Nesta primeira etapa é analisado o ciclo de refrigeragdo em cascata originalmente
projetado, este sistema opera com R134a no ciclo de alta temperatura e R744 no ciclo de
baixa temperatura. E importante enfatizar que o compressor é otimizado e desenhado
especificamente para o R134a e que algumas alteragbes no projeto do compressor ou do
sistema podem aumentar o COP dos refrigerantes alternativos. Portanto este sistema de
refrigeragao foi avaliado para conhecer as suas potencialidades em termos de temperatura
dentro da cémara fria, eficiéncia, consumo energético, capacidade de refrigeragéo e

temperaturas de descarga dos compressores de alta e baixa temperatura.

Para conhecer as potencialidades do ciclo de refrigeracao, sao alterados os seguintes
parametros: grau de superaquecimento util no ciclo de baixa temperatura sendo de 6 K, 9 K
e 12 K, temperatura de condensacéo no ciclo de alta temperatura variando os parametros
desde 34 °C, 37 °C e 40 °C e por fim é alterada a carga térmica variando em niveis de 2 kW
e 3 kW.

O grau de superaquecimento Util do ciclo de baixa temperatura, foi controlado através

do driver EVD que modula a abertura da VEE, fazendo a comparacgao entre a temperatura de
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saida do evaporador com a temperatura de saturacdo a pressao de evaporagido. A
temperatura de condensacédo do ciclo de alta temperatura foi controlada pelo algoritmo de
controle ilustrado anteriormente no Capitulo 3.3. Por fim, a carga térmica foi variada mudando
a posicao em série ou paralelo do conjunto de resisténcias, de modo que permitam obter a

poténcia desejada.

O compressor do ciclo de alta temperatura funcionou para todos os testes a 60 Hz,
enquanto a EVD foi ajustada a uma abertura de 22 % e 16,6 %, para as cargas térmicas de 3
kW e 2 kW, respectivamente. A abertura da EVD foi fixada de modo que permita garantir um
grau de superaquecimento acima de 18 K, para cada condicdo de carga térmica. Estes
parametros foram escolhidos de modo que permitam garantir a temperatura de condensagéao

do ciclo de baixa temperatura, garantindo as condi¢des de projeto do ciclo de refrigeragao.

A carga de R744 no ciclo de baixa temperatura foi de 28 quilogramas, esta carga foi
determinada observando o nivel de liquido no visor do tanque acima do 70 %, isto é feito de
modo que o R744 permaneca na fase liquida, garantindo o liquido subresfriado no medidor
de vazao, bem como as condi¢bes necessarias manter corretamente alimentados os
trocadores de calor de forma que permita atingir valores positivos de subresfriamento e
superaquecimento. A carga de R134a foi de 3,7 quilogramas, esta quantidade de fluido foi
determinada observando que o visor esteja totalmente cheio de liquido e em condigéo de fluxo
constante. Essa condicdo permite que o R134a garanta a condensacéo do ciclo de baixa
temperatura, mantendo uma diferenca de temperaturas no trocador de calor em cascata em

valores positivos.

Nas Tab. 4.1 e Tab. 4.2 sdo apresentados os conjuntos de dados do sistema de
refrigeragdo, com as respectivas informagdes coletadas e os pardmetros calculados que

permitem avaliagcao energética do ciclo.

No sistema originalmente projetado é observado pelos testes realizados que o estagio
de baixa opera em uma faixa de temperatura de evaporagcao de -33,4 °C até -25 °C, com
temperaturas de condensacgao de -14,6 °C até -8,7 °C, também ¢é constatado o efeito do grau

de superaquecimento total de 64,6 K até 48,3 K no trocador de calor intermediario.



Tabela 4.1 Resultados obtidos para o ciclo de baixa temperatura com o sistema operando com o par R134a/R744.

Fatores Tsuce Toese TentCd TsaiCd  Tsai Tan  Tentr Psue  Pdesc m W QEvap Qct Tar DT  Qrroc Tevap Tcond
TESTES CT Cond SA R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 BT Total R744 - R744 R744 R744
kW] [°C] [K] ['C] [C] [°C] [°C] [°C] ['C] [bar] [bar] [g/s] [W] W] W] ['C] [C] W] [°C] [°C]
1 20 340 6,0 236 825 76,4 -15,7 -14,0 -20,0 13,5 23,6 93 7223 2612 2798 -220 3,1 3986 -31,6 -14,0
2 20 340 90 244 850 78,3 -16,4 -14,3 -179 131 23,3 85 729,7 2397 2757 17,7 3,3 346,6 -32,5 -14,4
3 20 34,0 12,0 24,7 86,7 79,4 -16,9 -14,5 -15,8 12,8 23,2 84 7228 2447 2693 -19,7 3,2 3326 -33,3 -14,6
4 20 370 6,0 26,3 85,1 78,5 -15,4 -13,3 -20,1 13,5 241 9,1 739,6 2558 2758 -220 3,2 4170 -31,6 -13,3
5 20 370 90 272 878 80,7 -15,7 -13,6 -17,7 13,2 239 8,6 740,6 2481 2753 -17,3 3,0 3828 -32,3 -13,6
6 20 37,0 120 27,8 894 82,0 -15,7 -13,9 -154 13,0 23,7 8,7 7395 2465 2706 -20,0 3,2 359,6 -32,8 -13,9
7 20 40,0 6,0 29,5 88,3 81,0 -14,3 -12,8 -19,9 13,5 244 9,2 749,11 2554 2768 -22,0 2,8 4437 -31,6 -12,9
8 20 40,0 90 30,5 920 83,8 -15,2 -13,3 -18,1 129 241 8,7 750,9 2459 2703 -20,0 3,0 4094 -32,9 -13,3
9 20 40,0 12,0 31,2 93,7 85,3 -15,4 -13,6 -15,7 12,7 239 83 7491 2373 2708 -18,6 3,0 3745 -33,4 -13,6
10 30 340 6,0 224 728 69,0 -11,7 -10,6 -16,1 16,3 26,3 13,4 756,7 3672 3615 -16,1 3,8 5332 -25,9 -10,3
11 30 34,0 90 229 740 70,4 -11,3 -10,3 -13,3 16,3 26,3 12,9 7544 3546 3625 -12,1 4,4 476,3 -26,0 -10,3
12 3,0 34,0 12,0 23,2 752 71,0 -12,1 -11,0 -11,6 158 258 12,2 7490 3418 3553 9,7 41 430,2 -26,9 -10,9
13 30 370 6,0 252 754 71,4 -10,5 -9,5 -158 16,7 27,0 13,9 768,1 3747 3679 -157 3,8 5876 -25,2 -9,3
14 30 370 90 275 780 73,8 -11,7 -10,4 -134 162 264 12,8 7534 3520 3581 -13,0 3,8 5306 -26,2 -10,1
15 30 370 12,0 264 779 73,5 -11,2 -10,4 -11,1 16,1 26,4 12,5 763,7 3490 3568 94 3,7 4756 -26,4 -10,1
16 30 40,0 6,0 28,1 78,2 74,0 -9,7 -8,8 -150 16,8 27,5 13,7 788,7 3678 3638 -15,7 3,7 606,2 -25,0 -8,7
17 30 40,0 90 30,0 811 76,4 -10,4 -9,1 -13,0 164 27,2 13,3 777,1 3635 3574 -126 3,6 5823 -25,8 -9,1
18 3,0 40,0 12,0 29,8 81,6 77,3 -10,1 -9,2 -101 16,4 27,2 13,2 7743 3653 3550 95 3,7 5339 -25,9 -9,1

CT: Carga térmica Tpesc: Temperatura de descarga W: Consumo de potencia Tent tr: Temperatura de entrada trocador Qrroc: Calor trocador intermediario

Cond: Temperatura de condensagdo  Tgy Cd: Temperatura entrada condensador Psuc: presséo de sucgéo Qevap: Capacidade frigorifica Tevap: Temperatura de evaporagéo

SA= Grau de superaquecimento BT Tsai Cd: Temperatura de saida condensador  Ppesc: Pressao de descarga Tar: Temperatura do ar Tcona: Temperatura de evaporagao

Tsue: Temperatura sucgéo Tsai tang: Temperatura de saida do tanque m: vaz&o massica DT: Diferen¢a de temperaturas no trocador Qcr: Carga térmica total da camara fria



Tabela 4.2 Resultados obtidos para o ciclo de alta temperatura com o sistema operando com o par R134a/R744.
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Fatores Tsue  Toese TenCd TsaiCd  Temtro Tsatro  Psuwe  Ppesc m W Qevep  Qmee  COP  COP COP  SC Tevap
TESTE CT Cond SA R134a R134a R134a R134a R134a R134a R134a R134a R134a R134a AT AT AT BT Total R134a R134a

kW] [°’C] [K] [°C] [°C] [°C] [°C] [°C] ['C] [bar] [bar] [g/s] [W] W] [W] - - - [*C] [*C]

1 20 340 6,0 8,1 84,3 79,6 29,3 29,5 16,1 1,5 8,6 25,0 2570,0 4689 4748 1,825 3,616 0,793 17,9 -171
2 20 34,0 90 53 82,4 77,9 29,5 29,7 17,4 1,5 8,6 245 2510,0 4529 431,7 1,783 3,316 0,735 15,8 -17,7
3 20 34,0 120 2.2 79,5 75,1 29,2 29,5 18,2 1,5 8,6 2477 2540,0 4402 3926 1,754 3,353 0,755 16,6 -17,8
4 20 370 6,0 3,0 81,8 77,7 32,1 32,3 18,7 1,5 9,4 26,0 2580,0 4666 506,2 1,808 3,459 0,771 18,3 -16,5
5 20 37,0 90 2,2 80,4 76,3 32,4 32,6 20,1 1,5 9,4 25,3 2530,0 4529 4569 1,715 3,356 0,734 15,8 -16,8
6 20 37,0 120 1,2 79,8 75,8 32,4 32,7 21,2 1,5 9,4 25,6 2640,0 4417 4168 1,746 3,328 0,754 16,9 -16,9
7 20 400 60 -14 80,1 76,7 35,3 35,5 21,8 1,6 10,2 26,8 2640,0 4588 5285 1,738 3,410 0,754 18,2 -15,7
8 20 40,0 90 -32 77,6 74,1 35,7 35,9 23,6 1,6 10,2 26,2 2620,0 4383 4634 1,673 3,275 0,730 16,3 -16,3
9 20 40,0 120 -32 77,7 74,2 35,9 36,1 247 1,5 10,2 25,9 2640,0 4294 4288 1,627 3,167 0,700 15,3 -16,6
10 30 340 6,0 155 85,2 81,5 30,1 30,1 14,8 1,7 8,6 28,9 2580,0 5623 6206 2,179 4,853 1,101 19,2 -141
11 30 340 90 247 93,3 87,7 30,4 30,3 15,6 1,7 8,6 27,6 2610,0 5560 5716 2,130 4,701 1,054 18,4 -14,6
12 3,0 34,0 12,0 20,8 90,1 84,5 29,9 29,8 16,3 1,6 8,6 27,4 2570,0 5413 5220 2,106 4,564 1,030 17,7 -15,0
13 30 370 6,0 139 84,3 80,6 33,4 33,3 17,6 1,8 9,4 30,0 2710,0 5674 670,7 2,094 4,878 1,077 194 -13,1
14 30 370 90 20,4 90,1 85,7 35,4 35,4 19,7 1,7 94 28,4 2640,0 5468 6415 2,071 4,672 1,037 174 -13,9
15 30 37,0 12,0 19,7 91,0 86,0 33,5 33,4 19,3 1,7 9,4 28,4 2670,0 5454 5739 2,043 4,570 1,016 17,7 -13,9
16 3,0 40,0 6,0 10,2 82,0 79,6 36,5 36,4 20,3 1,8 10,2 31,0 2740,0 5659 714,77 2,065 4,663 1,042 19,7 -12,4
17 3,0 40,0 9,0 10,2 83,1 79,5 37,8 37,8 22,3 1,8 10,2 30,6 2710,0 5492 6844 2,027 4,678 1,042 17,7 -12,6
18 3,0 40,0 12,0 11,3 84,7 82,0 36,9 36,8 22,6 1,8 10,2 30,5 2770,0 5496 627,3 1,984 4,717 1,031 17,4 -12,7

CT: Carga térmica Ten Cd: Temperatura entrada condensador W: Consumo de potencia Tpesc: Temperatura de descarga Tevap: Temperatura de evaporagéo

Cond: Temperatura de condensagao
SA= Grau de superaquecimento BT

Tsue: Temperatura sucgao

Tsai Cd: Temperatura de saida condensador

Tent Tro: Temperatura entrada trocador

Tsai Tro: Temperatura saida trocador

Psuc: presséo de sucgao

Ppesc: Presséo de descarga

m: vazao massica

Qevap: Capacidade frigorifica

SC: Grau de subresfriamento

DT: Diferenga de temperaturas no trocador

QTroc

: Calor trocador intermediario



No estagio de alta temperatura é observado que o sistema opera em uma temperatura
de evaporagao de -17,8 °C até -12,4 °C, mantendo uma diferenca de temperatura no trocador
de calor em cascata de 2,8 °C até 4,4 °C, garantindo a condensacao no ciclo BT. Da mesma
forma, € observado o efeito do grau de subresfriamento no ciclo AT obtendo valores entre

19,7 K e 15,8 K garantido o liquido subresfriado na valvula de expanséao.

4.2. Fluidos refrigerantes alternativos

Além de buscar fluidos refrigerantes que cumpram as limitagées do GWP, é necessario
utilizar fluidos refrigerantes seguros que confiram um baixo consumo de energético atendendo
as condi¢des de operacdo do sistema originalmente projetado. Dessa forma, deve se levar
em conta a relagdo de compressao do compressor, as temperaturas e pressdes de saturacao
do fluido candidato e as propriedades termofisicas do fluido, principalmente a capacidade
frigorifica. Em caso de misturas de fluidos refrigerantes, leva-se em conta as condigdes

anteriormente mencionadas e a temperatura glide do fluido.

A operacao drop-in refere-se ao processo de substituicao simples do fluido refrigerante
original por outro fluido refrigerante com diferentes propriedades e composi¢ao quimica. O
drop-in pode ser realizado de forma direta ou indireta, a forma indireta acontece quando o
Oleo lubrificante ndo é compativel com o fluido refrigerante a substituir, havendo a
necessidade de trocar o oleo lubrificante. O processo drop-in esta sendo altamente
impulsionado nos ultimos tempos devido aos protocolos estabelecidos, procurando novos

fluidos que possam ser utilizados no lugar dos refrigerantes convencionais.

A continuagao é apresentada as etapas para realizacdo do drop-in direto dos fluidos

alternativos na bancada experimental.

¢ Antes de trocar o fluido refrigerante no ciclo de alta temperatura, deve-se garantir
que as pressoes no tanque de liquido de R744, estejam abaixo de 12 Bar (-35
°C) com o propdsito de ter o tempo suficiente para realizar o0 vacuo no sistema e
carregamento do fluido alternativo.

e Durante a troca do fluido refrigerante deve-se recolher e reciclar o fluido
refrigerante a ser substituido utilizando equipamentos adequados para evitar

qualquer vazamento de fluido.
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e Realizar o vacuo no sistema de refrigeragao, para garantir o bom funcionamento
do ciclo de refrigeracdo evitando a presenca de umidade ou gases
condensaveis, que afetam a qualidade do fluido refrigerante.

e Atingir um nivel de vacuo no sistema, de forma que a leitura vacuométrica no
manifold alcance valores de 40mmHg, indicando que os niveis de umidade do
6leo POE sao quase nulos.

¢ Nos sistemas de refrigeracdo que operam com hidrocarbonetos é necessario
realizar quebra de vacuo com nitrogénio seco, com objetivo de eliminar qualquer
parte remanescente, a fim de diminuir a risco de inflamabilidade e garantir a
retirada da umidade total no sistema.

e Uma vez terminado o processo de vacuo no sistema, é carregado o fluido
refrigerante alternativo no ciclo de alta de temperatura, este fluido é pesado em

uma balancga de forma que se garanta a carga exata de fluido refrigerante.

Na analise comparativa do R134a com os fluidos refrigerantes propostos, sao realizados
testes com os mesmos niveis de grau de superaquecimento no ciclo de baixa temperatura,
temperatura de condensacgao no ciclo de alta temperatura e carga térmica. Desta maneira,
sdo avaliadas a temperatura da cdmara fria, consumo energético, desempenho, capacidade

de refrigeracao e temperatura de descarga dos compressores de alta e baixa.

Este trabalho visa uma analise experimental em sistemas de refrigeragcdo em cascata,
gerando dados relevantes na literatura sobre os possiveis fluidos refrigerantes alternativos a
serem utilizados em uma bancada que opera em regime subcritico, podendo desta forma
aproveitar a vida util do ciclo e ao mesmo tempo contribuir diminuindo o impacto ambiental e

possivelmente na melhoria da eficiéncia energética do ciclo.

4.2.1 R513A/R744

Na realizagéo do processo drop-in do R513A no ciclo de alta temperatura, foi utilizada
uma carga de refrigerante de 3,345 kg esta carga foi determinada pela Eq. 3.1. O compressor
do ciclo de alta temperatura operou em todos os testes a 60 Hz, enquanto a EVD foi ajustada
a 155 e 130 passos para as cargas térmicas de 3 kW e 2kW. Os passos da EVD foram fixados
de modo que permitam garantir um grau de superaquecimento acima de 18 K, obedecendo

aos fatores dispostos na secao anterior.
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A analise do sistema de refrigeracdo com R513A/R134a, foi realizada baseada em
fatores similares aos utilizados para avaliar o R134a. Observou-se com o sistema original que
para as condi¢cdes de temperaturas de condensacgéo de 34 °C e 37 °C e carga térmica de 3
kW, o sistema nao atingiu a condi¢ao de 6 K do grau de superaquecimento Util, encontrando-
se desta forma a condic¢ao limite inferior de funcionamento dos equipamentos que constituem
a bancada experimental, pois mesmo a valvula estando totalmente aberta ndo conseguiu-se
manter o set point desejado no controlador. Sendo assim, 16 testes foram realizados para a
analise do par R513A/R744, exibidos nas Tab. 4.3 e Tab. 4.4 para os ciclos de alta e baixa

temperatura respectivamente.

Pelos resultados obtidos, observam-se valores minimos e maximos, fazendo a
comparagao das variaveis com o sistema originalmente projetado, percebendo-se que a
vazao massica do R513A teve um acréscimo médio de 18,2 %. Da mesma forma sao
explorados os efeitos no trocador de calor intermediario, verificando-se que o grau de
superaquecimento teve um aumento de 6,8 %, enquanto o grau de subresfriamento teve uma
reducéo de 22,7 %. No entanto, apesar desses efeitos a temperatura de descarga no
compressor nao se viu comprometida quando comparada com os testes de R134a, sendo 8,7

°C inferior.



Tabela 4.3 Resultados obtidos para o ciclo de baixa temperatura com o sistema operando com o par R513A/R744.

Fatores Tsue Toese TentCd TsaiCd TsaiTan Tenttr Psuwe  Poesc m W QEvap Qct Tar DT  Qrroc Tevap Tcond
TESTE CT Cond SA R744 R744 R744 R744 R744  R744 R744 R744 R744 R744 BT Total R744 - R744 R744 R744
kW] [°C] K] [°C] [°C] [°C] [°C] [°C] ['C] [bar] [bar] [g/s] [W] (W] (W] ['C] [°C] (W] [°C] [°C]
1 20 340 6,0 272 833 76,9 -16,9 -15,2 -204 13,3 22,7 8,7 707,2 2474 2788 -19,6 3,1 4058 -32,2 -15,3
2 20 34,0 9,0 28,1 84,1 77,5 -16,9 -15,3 -179 13,2 227 8,7 7051 2501 2736 -22,0 3,2 3899 -32,4 -15,4
3 20 34,0 12,0 29,3 86,9 79,6 -17,5 -15,8 -159 12,7 224 8,0 7051 2322 2683 -17,7 3,1 3474 -33,5 -15,8
4 20 370 6,0 318 875 80,1 -16,1 -14,6 -20,5 13,2 23,2 86 721,7 2431 2755 -23,0 3,0 4375 -32,4 -14,7
5 20 37,0 90 325 899 81,9 -16,6 -15,1 -184 12,8 229 8,1 720,7 2320 2713 -20,0 2,9 3975 -33,4 -15,1
6 20 37,0 12,0 329 916 83,0 -16,9 -15,3 -16,1 124 227 78 7234 2276 2668 -186 2,9 3689 -34,1 -15,4
7 20 40,0 6,0 345 893 82,0 -14,7 -13,2 -19,6 13,7 241 9,4 7359 2645 2728 -22,0 3,0 501,2 -31,3 -13,3
8 20 40,0 9,0 353 924 84,4 -15,2 -13,8 -176 13,2 23,7 8,6 733,8 2447 2691 -199 29 4415 -32,5 -13,8
9 20 40,0 12,0 353 93,6 85,2 -15,7 -14,0 -15,2 12,9 23,6 8,5 736,3 2444 2626 -17,3 2,9 413,6 -33,1 -141
10 30 34,0 9,0 257 743 70,4 -12,7 -11,6 -13,5 16,0 253 12,6 725,77 3518 3646 -13,3 3,9 5035 -26,5 -11,6
11 30 34,0 12,0 26,3 76,2 71,8 -13,3 -121 -11,5 156 250 11,8 7240 3351 3541 10,7 3,7 449,0 -27,4 -121
12 30 370 90 292 782 73,7 -12,1 -11,1 -13,5 16,0 258 12,4 7453 3447 3557 -12,8 3,7 5376 -26,6 -11,0
13 30 37,0 12,0 294 79,1 74,5 -12,2 -11,2 -10,8 15,9 257 12,4 741,4 3469 3578 94 3,7 4999 -26,7 -111
14 30 40,0 6,0 321 798 75,1 -10,7 -9,7 -154 16,6 26,8 13,2 763,8 3573 3591 -153 3,8 6394 -25,4 -9,5
15 30 40,0 90 326 81,6 76,7 -11,0 -10,1 -131 16,3 26,5 12,7 766,0 3496 3542 -125 3,6 587,3 -26,1 -9,9
16 3,0 40,0 12,0 33,3 829 77,8 -11,1 -10,3 -106 16,1 26,4 12,5 7629 3482 3557 93 3,6 5513 -26,4 -10,1
CT: Carga térmica Toesc: Temperatura de descarga W: Consumo de potencia Tent troc: Temperatura de entrada trocador Qrroc: Grau de superaquecimento total
Cond: Temperatura de condensagdo  Teycd: Temperatura entrada condensador Psuc: presséo de sucgéo Qevap: Capacidade frigorifica Tevap: Temperatura de evaporagéao
SA= Grau de superaquecimento BT Tsai ¢d: Temperatura de saida condensador Ppesc: Presséo de descarga Tar: Temperatura do ar Tcona: Temperatura de evaporagao

Tsue: Temperatura sucgao Tsai tang: Temperatura de saida do tanque m: vazdo massica DT: Diferenga de temperaturas no trocador Qcr: Carga térmica total
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Tabela 4.4 Resultados obtidos para o ciclo de alta temperatura com o sistema operando com o par R513A/R744.

Fatores Tsuc Toesc TentCd TsaiCd Tenttro  Tsaitro Psuc Ppesc m W QEvap Qrroc COP COP COP SC Tevap
TESTE CT Cond SA R513a R513a R513a R513a R513a  R513a  R513a  R513a  R513a R513a AT AT AT BT Total R513A R513A
kW] [°C] [K] [*C] [*C] [*C] [*C] [*C] [°C] [bar] [bar] [9/s] W] W] (W] - - - [*C] [*C]
1 20 34,0 6,0 1,7 81,1 76,3 33,1 33,0 19,7 1,6 9,2 29,7 2570 4645 567,6 1,76 3,51 0,74 14,7 -18,5
2 20 34,0 90 29 82,6 77,5 33,5 33,6 20,8 1,6 9,2 29,9 2630 4585 5408 1,78 3,54 0,76 13,7 -18,5
3 20 34,0 12,0 0,2 80,3 75,4 33,9 34,2 22,5 1,6 9,2 29,2 2570 4388 4876 1,70 3,29 0,71 12,0 -18,9
4 20 37,0 6,0 0,1 79,8 75,4 37,3 37,5 244 1,7 10,1 30,7 2640 4509 5794 1,70 3,37 0,72 13,4 17,7
5 20 37,0 90 -0,9 79,0 74,4 37,4 37,6 25,8 1,7 10,1 30,2 2620 4365 516,3 1,66 3,22 0,69 12,0 -18,0
6 20 37,0 12,0 -2,5 77,9 73,4 37,4 37,6 26,6 1,6 10,1 30,0 2610 4263 4781 1,63 3,15 0,68 11,2 -18,3
7 20 40,0 6,0 24 83,1 78,4 40,4 40,7 26,8 1,8 11,0 31,9 2740 4643 6443 169 359 0,76 14,3 -16,3
8 20 40,0 9,0 -0,4 81,2 76,5 40,5 40,8 28,1 1,7 11,0 31,6 2720 4456 5838 1,63 3,34 0,71 13,0 -16,7
9 20 40,0 12,0 -1,1 80,8 76,2 40,1 40,4 28,5 1,7 10,9 31,2 2710 4362 537,7 1,60 3,32 0,71 12,3 -17,0
10 30 34,0 90 11,9 84,6 79,9 32,4 32,3 19,5 1,8 9,2 33,8 2740 5534 6136 2,02 485 1,02 15,0 -15,5
11 30 34,0 12,0 9,0 82,7 78,3 32,3 32,1 20,3 1,8 9,2 33,6 2700 5381 561,3 1,99 463 0,98 14,2 -15,8
12 30 370 90 8,6 82,6 78,5 36,0 35,9 22,7 1,9 10,1 35,0 2770 5465 657,7 197 462 0,98 15,0 -14,7
13 30 37,0 12,0 9,5 83,1 78,9 35,7 35,5 23,2 1,9 10,1 34,8 2820 5434 6106 1,92 468 0,97 14,4 -14,8
14 3,0 40,0 6,0 10,0 84,5 80,5 39,7 39,7 25,1 2,0 11,0 36,5 2910 5613 766,2 1,92 4,68 0,97 16,0 -13,4
15 3,0 40,0 9,0 8,3 83,6 79,6 39,5 39,4 25,9 2,0 11,0 36,2 2870 5483 709,11 1,91 456 0,96 15,2 -13,6
16 3,0 40,0 12,0 9,2 84,4 80,2 39,7 39,7 26,9 20 11,0 35,9 2890 5414 666,9 1,87 4,5 0,95 14,2 -13,7
CT: Carga térmica Tentcd: Temperatura entrada condensador W: Consumo de potencia Tpesc: Temperatura de descarga Tevap: Temperatura de evaporagéo
Cond: Temperatura de condensagdo  Ts, cd: Temperatura de saida condensador Psuc: presséo de sucgao Qevap: Capacidade frigorifica
SA= Grau de superaquecimento BT ~ Tgy Troc: Temperatura entrada trocador Ppesc: Pressao de descarga SC: Grau de subresfriamento

Tsue: Temperatura sucgao Tsai Troc: Temperatura saida trocador m: vazdo masica DT: Diferenga de temperaturas no trocador



4.2.2 R1234yfIR744

Na realizacao do processo drop-in do R1234yf no ciclo de alta temperatura, foi utilizada
uma carga de refrigerante de 3,42 kg, essa carga foi determinada pela relagdo de massa
especifica, descrita anteriormente. O compressor do ciclo de alta temperatura funcionou para
todos os testes a 60 Hz, enquanto a EVD foi ajustada a 37,9 % e 30,2 % de abertura para as
cargas térmicas de 3 kW e 2kW. A abertura da EVD foi projetada de modo que permita garantir
um grau de superaquecimento acima de 18 K, obedecendo aos fatores dispostos na segéo

anterior.

Na andlise do sistema de refrigeracdo com R1234yf/R134a, foram utilizados os
mesmos fatores para avaliar o R134a, sendo assim, foram realizados 18 testes para a analise
do par R1234yf/R744, os ensaios sao exibidos nas Tab. 4.5 e Tab. 4.6 para os ciclos de alta

e baixa temperatura respectivamente.

Nos resultados, analisados nas tabelas sdo observados os valores minimos e
maximos, fazendo a comparagdo das varaveis com o sistema originalmente projetado,
percebe-se que a vazdo massica do R1234yf teve um aumento em média de 27,7 %. No
mesmo modo sao explorados os efeitos no trocador de calor intermediario, verificando-se que
0 que o grau de superaquecimento teve um aumento de 1,3 %, enquanto o grau de
subresfriamento teve uma diminuicdo de 14,0 %. No entanto, apesar desses efeitos a
temperatura de descarga no compressor ndo se viu comprometida quando comparada com

os testes de R134a, sendo de 12,3 °C inferior.



Tabela 4.5 Resultados obtidos para o ciclo de baixa temperatura com o sistema operando com o par R1234yf/R744.

Fatores Tsuc Tpesc TentCd TsaiCd .-ll.—;’: Tenttro  Psuc Ppesc m W QEvap Qcr Tar DT  Qrroc Tevap Tcond
TESTE CT cCond SA R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 BT Total R744 - R744 R744 R744
kw] [°C] [K] [°C] [)C] [°C] [C] [°C] ['C] [bar] [bar]  [g/s] W] W] [W] ['Cl [°’C] W] [°C] [°C]
1 20 340 6,0 262 822 761 -16,5 -14,7 -20/1 13,5 23,1 8,9 706,5 2512 2778 -22,0 4,2 403,8 -31,7 -14,7
2 20 340 9,0 27,1 854 786 -171 -155 -181 12,9 226 8,2 699,9 2356 2757 -19,7 3,9 3592 -33,0 -15,5
3 20 34,0 12,0 27,1 86,5 793 -172 -157 -158 12,7 224 7,9 698,4 2293 2705 -16,7 3,8 3264 -33,4 -15,8
4 20 370 6,0 291 855 789 -158 -141 -199 13,5 235 8,9 718,2 2502 2730 -21,0 3,9 426,7 -31,7 -141
5 20 370 90 298 834 810 -163 -147 -180 13,0 231 8,2 716,3 2341 2726 -19,6 3,7 3798 -32,8 -14,7
6 20 370 12,0 304 90,7 827 -16,7 -151 -159 126 229 7,8 718,0 2250 2652 -17,1 3,8 3461 -33,7 -15,0
7 20 40,0 6,0 311 885 815 -148 -134 -198 136 24,0 9,1 7317 2546 2758 -22,0 3,7 453,33 -31,5 -13,4
8 20 40,0 90 330 920 84,1 -154 -139 -17,7 131 23,7 8,5 733,1 2414 2719 -19,8 3,7 4173 -32,6 -13,9
9 20 40,0 120 334 929 849 -156 -13,8 -150 13,0 2338 8,2 733,4 2348 2636 -16,2 3,8 3826 -32,7 -13,7
10 30 340 60 232 713 679 -114 -102 -151 16,9 264 13,6  730,0 3697 3714 -149 5,0 538,6 -25,0 -10,1
11 30 340 9,0 24,1 740 701 -121 -111 -13,4 16,1 25,7 12,7 729,0 3519 3637 -12,8 4,6 484,5 -26,3 -11,1
12 30 340 120 248 760 71,7 -128 -11,7 -114 156 253 12,0 728,3 3374 3544 -10,9 4,4 436,2 -27,3 -11,6
13 30 370 6,0 261 743 706 -106 95 -148 17,0 27,0 13,9 7482 3756 3697 -151 4,9 5879 -24,6 -9,3
14 30 370 90 267 768 728 -111 -102 -129 164 26,4 13,1 7440 3605 3647 -12,8 4,5 5286 -25,8 -10,1
15 30 370 120 275 783 740 -114 -10,5 -10,6 16,1 26,2 12,7 743,0 3541 3601 -96 4,5 4834 -26,3 -10,4
16 30 400 60 290 778 737 -10,0 -9 -148 16,9 27,2 13,8  764,1 3734 3644 -155 45 6239 -24,8 -9,1
17 30 400 90 300 802 756 -10,3 -95 -128 16,5 26,9 13,0 7651 3554 3571 -13,0 4,4 5649 -25,7 -9,5
18 3,0 40,0 120 304 816 769 -105 -96 -10,3 16,3 26,9 12,8 7654 3540 3588 -10,0 4,4 5254 -26,0 -9,5




Tabela 4.6 Resultados obtidos para o ciclo de alta temperatura com o sistema operando com o par R1234yf/R744.
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Fatores Tsuc Toesc  TentCd  TsaiCd  Tenttro  Tsaitro Psuc Poesc m W Qevap Qe COP COP COP SC Tevap
TESTE CT Cond SA R1234yf R1234yf R1234yf R1234yf R1234yf R1234yf R1234yf R1234yf R1234yf R1234yf AT AT AT BT Total R1234yf  R1234yf

kW] [°Cl [K]  [°C] [°C] [°C] [°C] [°C] [°C] [bar] [bar] [9/s] (W] Wl W] [°C] [°C]

1 20 34,0 6,0 7,2 79,0 74,8 32,0 31,9 19,1 1,6 8,7 31,7 2580,0 4690 546,2 1,818 3,556 0,764 14,8 -18,9
2 2,0 34,0 90 2,8 74,8 71,0 32,2 32,1 20,4 1,5 8,7 31,4 2580,0 4475 499,3 1,734 3,366 0,718 13,6 -19,4
3 2,0 340 120 14 74,3 70,5 31,7 31,6 20,7 1,5 8,7 31,3 2560,0 4406 4614 1,721 3,283 0,704 133 -19,5
4 20 370 6,0 4,9 77,8 74,2 34,9 34,9 21,9 1,6 9,4 32,8 2590,0 4648 5758 1,795 3,484 0,756 15,0 -18,0
5 20 370 90 1,3 74,5 70,9 35,0 34,9 23,0 1,6 9,4 32,5 2620,0 4458 5284 1,702 3,269 0,702 14,0 -18,5
6 20 370 120 -13 72,6 69,1 35,0 35,0 23,9 1,6 9,4 32,1 2580,0 4304 486,3 1,668 3,134 0,682 13,1 -18,8
7 2,0 40,0 6,0 2,1 75,8 72,4 37,0 37,0 241 1,7 10,2 340 2710,0 4633 601,6 1,710 3,479 0,740 159 -17,1
8 2,0 40,0 9,0 1,1 75,3 72,0 38,3 38,2 26,0 1,7 10,2 33,3 2660,0 4436 5614 1,668 3,293 0,711 14,0 -17,5
9 2,0 40,0 12,0 25 76,6 73,1 38,4 38,3 26,7 1,7 10,2 33,2 26350 4419 5292 1,677 3,202 0,697 13,2 -17,5
10 30 340 60 150 80,8 77,3 30,1 30,1 17,5 1,8 8,7 37,1 2770,0 5799 628,0 2,094 5,065 1,056 16,5 -15,1
11 30 340 90 105 76,9 73,5 30,1 30,1 18,6 1,8 8,7 36,8 2730,0 5556 570,9 2,035 4,827 1,017 154 -15,7
12 30 340 120 77 74,9 71,6 30,3 30,3 19,6 1,8 8,7 36,6 2680,0 5382 5246 2,008 4,633 0,990 144 -16,0
13 30 370 60 139 81,0 77,6 33,3 33,3 20,3 1,9 9,4 38,3 2850,0 5802 6744 2,036 5,020 1,044 16,7 -14,2
14 30 37,0 90 9,9 77,4 74,2 33,0 33,0 211 1,9 9,4 38,1 2820,0 5595 6124 1,984 4,846 1,012 159 -14,6
15 30 37,0 120 92 76,6 73,6 33,2 33,2 221 1,8 9,4 37,8 2830,0 5479 5686 1,936 4,766 0,991 14,9 -14,9
16 3,0 40,0 6,0 9,4 77,0 74,0 36,1 36,1 23,0 1,9 10,2 39,6 2890,0 5704 710,0 1,974 4,887 1,022 17,0 -13,6
17 3,0 40,0 90 8,1 76,3 73,4 36,4 36,5 242 1,9 10,2 39,3 2890,0 5543 6604 1,918 4,645 0972 158 -13,8
18 3,0 40,0 12,0 86 77,2 74,1 36,4 36,4 249 1,9 10,2 39,1 2910,0 5492 614,2 1,887 4,625 0,963 15,0 -13,9




4.2.3 R436A/R744

Na realizacao do processo drop-in do R436A no ciclo de alta temperatura, foi utilizada
uma carga de refrigerante de 1,64 kg. O compressor do ciclo de alta temperatura funcionou
para todos os testes a 60 Hz, enquanto a EVD foi ajustada a 16,6 % e 10,4 % de abertura
para as cargas térmicas de 3 kW e 2kW. A abertura da EVD foi projetada de modo que permita
garantir um grau de superaquecimento acima de 18 K, obedecendo aos fatores dispostos na

secéao anterior.

Na analise do sistema de refrigeracdo com R436A/R134a, foram os mesmos fatores
utilizados para avaliar o R134a, sendo assim, foram realizados 18 testes para a analise do
par R436A/R744, os ensaios sao exibidos nas Tab. 4.7 e Tab. 4.8 para os ciclos de alta e

baixa temperatura respectivamente.

Pelos resultados obtidos, observam-se valores minimos e maximos, fazendo a
comparagao das variaveis com o sistema originalmente projetado, percebendo-se que a
vazao massica do R436A teve uma diminuicdo em média de 46,7 %. No mesmo modo séo
observados os efeitos no trocador de calor intermediario, verificando-se que o grau de
superaquecimento teve uma diminuigéo de 5,9 %, enquanto o grau de subresfriamento teve
um aumento de 12,6 %. Assim como apresentado pelo sistema operando com R513A e
R1234yf, a temperatura de descarga no compressor se apresentou até 8,7 °C menor quando

comparada ao sistema original.



Tabela 4.7 Resultados obtidos para o ciclo de baixa temperatura com o sistema operando com o par R436A/R744

Fatores Tsue  Toesc TentCd Tsai Cd .-II.-:‘?]' Tenttro  Psuc  Poesc m W QEvap Qct Tar DT Qrroc Tevap Tcond

TESTES T cCond SA R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 R744 BT Total R744 - R744 R744 R744
kW] [°C] [K] [°C] [°C] [°C] [°C] [°C] [°’C] [bar] [bar] [g/s] [W] [W] (W] [°’C] [°C] [W] [°C] [°C]

1 20 340 60 219 81,1 751 -163 -141 201 134 235 93 7320 2615 2778 -220 03 3840 31,8 14,2
2 20 340 90 219 831 765 -167 -152 -184 12,8 228 87 7196 2496 2733 -200 -01 3402 33,3 15,2
3 20 340 120 223 848 776 -172 -156 -163 124 225 82 7202 2373 2687 -185 -02 3033 34,1 15,7
4 20 370 60 247 859 790 -155 -141 -17.9 131 236 99 747,77 2560 2763 -210 03 3734 32,6 14,1
5 20 370 90 237 824 763 -151 -131 -197 137 242 90 7402 2757 2770 -200 -0,3 4229 312 13,2
6 20 370 120 252 876 80,1 -164 -145 -158 127 233 82 7386 2371 2664 -17,8 -04 3256 33,5 14,5
7 20 400 60 269 858 792 -139 -124 -194 139 248 1041 7645 2797 2770 -210 -02  460,7 -30,9 12,4
8 20 400 90 277 879 808 -143 -130 -173 134 243 95 7613 2676 2712 -194 -05 4169 31,9 13,0
9 20 40,0 120 280 906 828 -147 -135 -153 130 240 88 7552 2515 2697 -17,4 -0,7 3685 32,9 13,5
10 30 340 60 195 690 654 -119 -105 -158 164 261 13,0 7454 3543 3688 -16,3 88 4739 258 10,6
11 30 340 90 205 721 681 -129 -116 -140 157 253 123 7343 3423 3632 -142 85 4311 27,1 11,6
12 30 340 120 209 733 690 -131 -121 -11,8 153 250 11,9 7348 3352 3574 -115 81  390,7 28,0 12,1
13 30 370 60 232 739 697 -114 -104 -161 162 263 12,9 7535 3516 3730 -170 81 5192 26,2 10,4
14 30 370 90 235 749 705 -116 -107 -13,6 16,0 260 12,7 7490 3510 3690 -141 81 4786 26,7 10,7
15 30 370 120 236 763 716 -120 -111 -114 156 258 122 751,9 3418 3603 -114 7,9 4295 27,4 11,0
16 30 400 60 267 779 733 -106 95 -159 162 27,0 12,8 7829 3460 3647 -168 871 5562 26,2 9,3
17 30 400 90 268 792 743 -110 98 -136 159 266 12,3 7801 3374 3632 -142 7,7  502,4 26,9 9,8
18 30 40,0 120 271 806 755 -111 -102 -11,3 156 264 12,0 7782 3339 3576 -116 7,7  462,6 27,4 10,1




Tabela 4.8 Resultados obtidos para o ciclo de alta temperatura com o sistema operando com o par R436A/R744
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Fatores Tsuc Toesc TentCd TsaiCd Tenttro Tsaitro  Psuc Ppesc m W QEvap Qtroc COP COP COP SC Tevap
TESTES CT Cond SA R436A R436A R436A R436A R436A R436A R436A R436A R436A R436A AT AT AT BT Total R436A R436A

kW] [°C] [K] [°C] [°C] [C] [°C] ['Cl [°C] [bar] [bar] [g/s] (W] W] (W] [°C] [°C]

1 20 340 60 129 895 822 26,5 26,8 155 1,6 7,8 13,1 2370,0 4667 3750 1,969 3,573 0,843 19,9 -14,6
2 20 340 90 56 836 77,1 25,8 26,0 16,5 1,6 7,6 13,0 2350,0 4447 3156 1,892 3,468 0,813 18,2 -15,2
3 20 340 12,0 45 83,0 76,3 25,7 26,0 17,3 1,6 7,6 12,8 2320,0 4328 281,6 1,865 3,295 0,781 17,3 -15,5
4 20 370 6,0 4,0 84,0 77,7 28,9 29,2 18,6 1,7 8,3 13,4 2460,0 4513 3694 1,842 3,459 0,803 21,7 -13,8
5 20 370 90 129 926 857 28,8 29,2 16,3 1,7 8,3 13,6 2450,0 4749 4406 1,931 3,687 0,859 19,4 -13,5
6 20 37,0 12,0 1,9 80,8 74,6 28,9 29,3 198 1,6 8,3 13,4 2370,0 4377 3234 1,847 3,211 0,763 18,1 -14,1
7 20 400 60 7,3 86,7 80,3 32,2 326 19,2 1,8 9,0 14,1 2560,0 4755 486,7 1,857 3,659 0,841 22,2 -12,2
8 20 40,0 90 33 81,3 756 32,3 326 21,0 1,7 9,0 14,0 2490,0 4566 421,7 1,834 3,515 0,823 20,5 -12,5
9 20 40,0 12,0 -3,0 794 73,9 32,1 324 214 1,7 9,0 14,0 2490,0 4411 400,5 1,772 3,330 0,775 20,1 -12,7
10 30 340 60 135 868 81,0 25,7 26,0 13,2 1,8 7,7 15,8 2540,0 5725 508,3 2,254 4,753 1,078 15,0 -19,4
11 30 340 90 8,0 785 729 25,4 257 154 1,8 7,6 15,7 2500,0 5462 4121 2,185 4,662 1,058 12,3 -20,1
12 3,0 340 120 55 783 729 25,4 257 16,0 1,8 7,6 15,5 2510,0 5307 380,2 2,114 4,562 1,033 11,8 -20,2
13 30 370 6,0 42 786 73,6 29,1 295 17,0 1,9 8,4 16,6 2650,0 5594 527,4 2,111 4,666 1,033 14,6 -18,5
14 30 370 90 45 780 728 28,8 29,1 17,8 1,9 8,3 16,3 2640,0 5475 469,6 2,074 4,687 1,036 13,4 -18,8
15 3,0 37,0 120 1,6 76,6 71,6 28,4 288 18,0 1,8 8,3 16,3 2610,0 5388 447,6 2,064 4,545 1,017 13,2 -19,0
16 3,0 400 6,0 6,1 81,2 759 32,6 330 21,2 1,9 9,1 16,8 2670,0 5538 512,9 2,074 4,419 1,002 13,7 -17,5
17 3,0 400 90 1,0 77,3 72,3 32,2 326 209 1,9 9,0 16,8 2670,0 5413 507,3 2,028 4,325 0,978 13,9 -17,7
18 3,0 400 120 -04 76,5 716 32,0 324 215 1,9 9,0 16,7 2660,0 5313 4740 1,997 4,290 0,971 13,3 -17,8




4.3 Analise de resultados

Na Fig. 4.1 é observado o comportamento das temperaturas da camara fria em funcao
da capacidade de refrigeracdo para os pares de refrigerantes considerados neste estudo,
como observado no grafico a capacidade de refrigeracao aumenta conforme aumenta a carga
térmica, da mesma forma também é constatado que a temperatura dentro da camara fria é
elevada com o acréscimo destes efeitos, esse comportamento é esperado pois um aumento
da carga térmica leva a um aumento de vazdo massica e consequentemente maiores
temperaturas de evaporagdo. Por outro lado, € evidenciado o efeito do grau de
superaquecimento na temperatura da cadmara, quanto maior o grau de superaquecimento,
maior a temperatura dentro da camara, tal comportamento é esperado, pois quanto maior o
grau de superaquecimento, a EVDgr fornecera uma menor vazdo massica consequentemente
uma capacidade de refrigeracdo menor. Além disso, € observado que a temperatura de
condensacado do ciclo AT nao reflete na temperatura da camara, pois o ciclo de baixa

temperatura € isolado da condi¢do de temperatura ambiente pelo trocador de calor cascata.
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Figura 4.1 Capacidade de refrigeragdo de acordo com a temperatura da camara fria para cada
um dos refrigerantes estudados em fungéo da carga térmica e grau de superaquecimento BT.
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Na Fig. 4.2 sdo observados os comportamentos da temperatura de descarga no
compressor. Na Fig. 4.2a é constatado que a temperatura de descarga AT aumenta conforme
diminui a temperatura de condensacao, esse comportamento € justificado pelo grau de
superaquecimento variavel do ciclo AT, pois a valvula permaneceu numa abertura constante
dependendo das condigbes de carga de térmica e o refrigerante testado, pois quanto menor
a temperatura de condensagao, menor a temperatura de evaporagao levando a um maior grau
de superaquecimento. Além disso, como foi citado anteriormente, o compressor AT operou a
60 Hz para todos os testes. Por outro lado, é verificado que nao existe uma proporcionalidade
da temperatura de descarga do ciclo AT com o grau de superaquecimento e a carga térmica
do ciclo BT, pois o ciclo de AT ¢é isolado do ciclo BT pelo trocador de calor em cascata. Na fig.
4.2b é evidenciado que a temperatura de descarga BT aumenta proporcionalmente ao grau
de superaquecimento e a temperatura de condensacao. Além disso, é constatado o mesmo
efeito quando a carga térmica € reduzida, estes comportamentos sdo explicados pelo
aumento da relacdo de compressao.
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Figura 4.2 Fluidos alternativos testados a) temperatura de descarga do ciclo AT b) temperatura
de descarga BT para diversas temperaturas de condensagéo em fungao da carga térmica e
grau de superaquecimento BT

Na Fig. 4.3 é observado o comportamento de consumo de poténcia dos ciclos de alta
e baixa temperatura, respectivamente. Observa-se que o consumo de poténcia aumenta
proporcionalmente a temperatura de condensagao, pois o0 acréscimo do mesmo reflete no
aumento da relagdo de compressao. Também é constatado que o consumo de poténcia
aumenta quando se reduz o grau de superaquecimento. Por ultimo, observa-se ainda que o
consumo de poténcia aumenta proporcionalmente a carga térmica, fazendo que compressor

consuma mais energia para atender a condicéo.




3000

79

Refrigerante
B R134a
B R436A
R1234yf
B R513A
Forma CT (kW)
O 2
A3
Tamanho SA (K)
= 6
m 9

| 12

Refrigerante 820
a N Ri34a b

2900 ) * B R436A )
= R1234yf < 800
2 A B R513A %
— 2800 Forma CT (kW) (-
< O 2 o 780
o] A A3 K]
8 2700 A Tamanho SA (K) g 760
] ' 6 g 7601
o u 9 o
0 2600 o
© B 12 © 7401
© he
o o

2500
£ E 720
] @
& 2400 5
(&] : ° O 700

2300 b 680

T T T T T
34 36 38 40 34

Temperatura de Condensacao ( °C)

36

38

Temperatura de Condensagao ( °C)

40

Figura 4.3 Refrigerantes testados a) consumo de poténcia AT b) consumo de poténcia BT
para diversas temperaturas de condensacao avaliando-se ao mesmo tempo os efeitos da

carga térmica ou grau de superaquecimento BT.

Na Fig. 4.4 sdo observados os mesmos comportamentos mencionados anteriormente

na Fig. 4.3. Entretanto é constatada uma tendéncia no consumo de poténcia total que é

predominada principalmente pelo ciclo AT. Tal comportamento é esperado, pois 0 consumo

de poténcia do ciclo AT possui uma ordem de grandeza maior do que o ciclo BT.
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Figura 4.4 Consumo de poténcia testados nos fluidos refrigerantes alternativos em fungao

da temperatura de condensacéo, carga térmica e grau de superaquecimento.

Na analise de consumo de poténcia total foram observados valores maximos de 3,544

kW, 3,452 kW, 3,675 kW e 3,673 kW para os refrigerantes R134a, R436A, R1234yf e R513A,
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respectivamente. A diferenga no consumo quando comparado com o R134a foi de -2,5 %, 3,6
% e 3,6 % para o R436A, R1234yf e R513A.

Na figura 4.5 é observado que a capacidade de refrigeracdo possui uma tendéncia
levemente constante conforme €& elevada a temperatura de condensacdo, este
comportamento é esperado pois a temperatura de condensacao do ciclo de alta temperatura
nao reflete na capacidade de refrigeracao, este comportamento foi evidenciado anteriormente.
Pois o ciclo de baixa temperatura é isolado da condicdo de temperatura ambiente pelo
trocador de calor em cascata, além disso a carga térmica € mantida constante como pode ser
observado na bateria de testes. Por outro lado, a capacidade de refrigeracdo aumenta
proporcionalmente com a carga térmica. Observa-se ainda que conforme o grau de
superaquecimento diminui, a EVD opera com maiores aberturas, levando a uma maior a vazao

massica, refletindo em maiores valores de capacidade de refrigeragéo.
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Figura 4.5 Comportamento dos fluidos refrigerantes de acordo com a capacidade de
refrigeracdo temperatura de condensacéao, carga térmica e superaquecimento.

A maxima capacidade de refrigeragao foi de 4,334 kW, 4,035 kW, 4,35 kW e 4,21 kW
para os fluidos refrigerantes R134a, R436A, R1234yf e R513a, respectivamente. Com estes
valores maximos foi comparada a capacidade de refrigeragdo do R134a com os fluidos
substitutos obtendo -5,4 %, 0,2 % e -4,6 %, para os fluidos R436A, R1234yf e R513A,
evidenciando-se um decremento da capacidade de refrigeracao para os fluidos R436A e
R513A.
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Na Fig. 4.6 sdo apresentados os comportamentos do COP para o ciclo de alta e baixa

temperatura, respectivamente. Na Fig. 4.6a e 4.6b sdo observados incrementos no COP

conforme o grau de superaquecimento é diminuido e carga térmica € aumentada, justificadas

pelo aumento da capacidade de refrigeracdo. Na Fig. 4.6a é observado que o COP ¢

aumentado conforme a temperatura de condensacao € reduzida, enquanto na Fig. 4.6b o COP

nao apresenta uma variagao significativa e proporcional a temperatura de condensagao AT,

dada a presenca do trocador de calor em cascata.
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Figura 4.6 Valores do COP a) no ciclo AT b) ciclo BT s&o apresentados em fungao temperatura

de condensacéo, carga térmica e grau de superaguecimento

Na Fig. 4.7 sdo constatadas as mesmas tendéncias do COP AT e COP BT no COP
total, para os efeitos da carga térmica e grau de superaquecimento. Pode ser observado, que
o COP total maximo para cada fluido foi de 1,101, 1,078, 1,056 e 1,015 para o R134a, R436A,
R1234yf e R513A, a diminuigdo do COP total tomando como referéncia o R134a foi de 2,1 %,

4,1 % e 7,8 %, respectivamente.
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Figura 4.7 COP total do sistema de acordo com os valores de temperatura de condensacgao,
carga térmica e grau de superaquecimento

Na Fig. 4.8 sao apresentados os comportamentos dos fluidos refrigerantes alternativos
em fungdo do COP total e a capacidade de refrigeracdo normalizados para o R134a. Essa
figura permite analisar de forma mais intuitiva as influéncias dos parémetros mencionados
anteriormente, onde: (I) quadrante, melhor cenario representa a condigdo de superior
capacidade de refrigeracdo e COP; (llI) quadrante, representa uma condigdo com capacidade
inferior e COP superior; (Ill) quadrante, pior cenario representa condi¢do de capacidade de
refrigeragdo e COP inferior COP. Na andlise da figura apenas o R436A ultrapassa o valor
unitario estando nos quadrantes | e Il para uma carga térmica de 2kW, enquanto a maioria
das condicbes dos fluidos alternativos sao localizados no quadrante Ill, parametro que pode
ser considerado como uma condi¢ao indesejada, analisando puramente os valores de COP e
capacidade de refrigeragdo. Cumpre ressaltar, que os valores se encontram em uma faixa de
reducdo de COP e capacidade de refrigeragdo, quando comparadas ao sistema original

(R134a), que nao extrapolam redug¢des normalizadas de 10 %.
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1.2 Refrigerante
° l RA436A/R134a
R1234yf/R134a
H R513A/R134a
® Forma CT (kW)
e O I O 2
A3
Tamanho SA (K)
= 6
o ! ° =9
m 12

= 1,1 4 Il

/ COPTotal R134a

1,0

Total,Ralternativos

0,9 - m e \Y

COP

0.8 . . . : : :
08 09 1,0 1,1 1,2

O

Total,Ralternativos / QTotaI,R134a (-)

Figura 4.8 Grafico do COP e capacidade de refrigeracao normalizados para o R134a, em
funcao do grau de superaquecimento e carga térmica, para cada fluido refrigerante.

Na Fig. 4.9 s&do apresentados os comportamentos dos fluidos refrigerantes alternativos
em fungcao do COP total e o consumo de poténcia total normalizados para o R134a. Essa
figura permite analisar de forma mais intuitiva as influencias dos parametros mencionados
anteriormente, onde: (I) quadrante, € a condi¢cao de superior consumo de poténcia e COP; (1)
quadrante, melhor cenario representa uma condic¢ao inferior no consumo de poténcia e COP
superior; (lll) quadrante, representa a condigao de consumo de poténcia e COP inferiores e
por fim (IV) quadrante, pior cenario retrata a condigao de maior consumo de poténcia e menor
COP. Na andlise da figura apenas o R436A ultrapassa o valor unitario encontrando-se no
quadrante Il, enquanto os demais fluidos sédo localizados praticamente no quadrante 1V,
parametro que pode ser considerado como indesejado. Cumpre novamente ressaltar, que os
valores se encontram em uma faixa de aumento de consumo de poténcia total, comparadas

ao sistema original (R134a), que ndo extrapolam um aumento normalizadas de 9 %.
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Figura 4.9 Grafico do COP e consumo de poténcia normalizados para o R134a, em fungao do
grau de superaquecimento e carga térmica, para cada fluido refrigerante.

Portanto, pode-se concluir que em termos de eficiéncia energética o R436A pode ser
um fluido substituto para o R134a, embora se deva levar em consideragao o fator de que é
um fluido inflamavel requerendo cuidados especiais. Também €& observado que o R1234yf e
R513A, mesmos estando em condigBes energeticamente indesejaveis, podem ser utilizados
em um processo drop-in pelo fato de que o seu rendimento energético é levemente inferior do
que o R134a. No entanto para escolha final de um fluido refrigerante além da analise
energética, deve-se levar em consideragao a analise ambiental, uma vez que o fluido atende

ante essas premissas pode ser escolhido como fluido substituto.

4.4  Andlise de impacto ambiental (TEWI)

Como foi dito anteriormente o impacto ao meio ambiente sera calculado com a
metodologia TEWI, utilizando a Eq. 3.11 é importante destacar que para cada refrigerante
testado o calculo de energia consumida foi considerado assumindo que o sistema ira operar

8 h por dia, durante todos os dias do ano.

Na metodologia TEWI, foram selecionados os resultados que possuem capacidade

frigorifica e temperatura dentro da camara similares entre o sistema original com os sistemas



85

alternativos, de forma que os sistemas analisados produzam a mesma energia térmica. Uma
vez satisfeito essas premissas, o impacto ambiental do sistema em cascata € avaliado. Na
Tab. 4.9 sao reportados os testes y resultados na avaliagdo do TEWI, como pode-se constatar
para cada fluido refrigerante foi avaliado o mesmo grau de superaquecimento e temperatura

de condensagédo em quanto a carga térmica foi variada em dois niveis.
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Figura 4.10 Analise TEWI para os cenarios do Brasil e os Estados Unidos para cada para de
refrigerante proposto no trabalho

Uma vez obtido os resultados na Tab. 9 estes foram registrados no grafico da Fig. 4.10
com o objetivo de ver de forma mais intuitiva o comportamento dos impactos diretos e indiretos
para cada fluido refrigerante. Neste grafico também sao analisados os resultados em dois
cenarios opostos, como no caso de Brasil e os Estados Unidos que possuem parametros com
valores totalmente diferentes, tais como: taxas de vazamentos, tempo util do equipamento,

fator de recolhimento e de emissodes de indiretas.

Como pode se observar nos graficos as emissdes indiretas sdo mais representativas
nos Estados Unidos do que no Brasil, isso pode ser explicado pelo fato de que a matriz
energética do Brasil € baseada em hidroelétricas enquanto a matriz energética dos Estados
Unidos é baseada em queima de combustiveis fosseis. Da mesma forma é constatado que as
emissbes diretas sdo predominantes no Brasil do que nos Estados Unidos, este
comportamento € justificado pela baixa eficiéncia na recuperagao dos gases e as altas taxas
de perdas de refrigerante durante a sua vida util. Também é observado que o impacto total
TEWI é maior nos Estados Unidos do que o Brasil para todos os pares de refrigerantes

estudados.



Tabela 4.9 Tabela de calculo TEWI para os cenarios do Brasil e os Estados Unidos.

Operagao do sistema

Impacto ambiental do sistema em diferentes localidades

O Fatores Resultados TEWI direto e indireto por ciclo AT/BT TEWI

ER ,

[

% @ | CT|Cond| SA | COP| Qe Ta | War | War Brasil USA
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Analisando os valores de TEWI total para o cenario brasileiro, observa-se que os
impactos diretos sdo predominantes na tomada de decisdo de escolha de um fluido
refrigerante, pois os valores indiretos para os refrigerantes testados mostraram-se dentro de
uma mesma faixa de valores, mostrando a importancia de boas praticas de refrigeragcdo com
a reducéo de taxas de vazamentos e efetuando o recolhimento do fluido refrigerante de forma
correta. Para o cenario dos Estados Unidos, observa-se que os impactos indiretos sao
predominantes na tomada de decis&do de escolha de um fluido refrigerante, sendo justificado

pelas elevadas emissdes de CO; na geracao de energia elétrica.

Dos resultados pode-se concluir que a economia de energia € fundamental para
reduzir o impacto indireto e consequentemente diminuir o impacto total. Como é verificado no
grafico, o R134a proporciona um impacto indireto menor do que o R513A, este
comportamento pode ser explicado pois 0 R513A possui um aumento no consumo de poténcia
de 5,8 % sendo energeticamente menos eficiente do que o R134a. Também é observado que
independente do setor, o uso de um fluido refrigerante com menor GWP reduz os impactos

diretos.

Nos graficos é verificado que o R134a possui o maior impacto TEWI, obtendo uma
maior parcela no impacto direto, isto € justificado por seu elevado GWP. No caso do R513A é
observado que o seu elevado consumo de poténcia contribui em uma maior proporgao nos
impactos indiretos. Para os fluidos refrigerantes R1234yf e R436A é constatado que seus
impactos diretos sdo quase imperceptiveis, este resultado é esperado pois os dois
refrigerantes possuem um GWP baixo, entretanto para o R1234yf tem um consumo de

poténcia levemente superior ao R134a, refletindo diretamente nos impactos indiretos.

Com estas informacgdes, torna-se evidente que, para capacidades de refrigeracao e
temperaturas iguais dentro da camara fria, os pares de fluidos R436A/R744 e R1234yf/IR744

possuem um menor impacto equivalente de aquecimento global.
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CAPITULO V

Conclusoes e Trabalhos futuros

O presente trabalho analisou os possiveis fluidos alternativos ao R134a operando como
par do CO2 em sistema cascata, sendo eles o HFO-1234yf, o HC-436A e o HFC-513A. Tais
fluidos, possuem valores de GWP de 4, 3 e 631, respectivamente, valores substancialmente

menores quando comparados ao valor de GWP do R134a, de 1430.

Foi realizado um estudo para determinar a carga térmica total na camara fria, levando
em consideracao a transmissao de calor através das paredes, observou-se que o seu valor
ficou muito préximo ao valor da capacidade frigorifica estimado pelo balango de primeira lei

no evaporador, obtendo um erro médio de * 4,7 %.

A andlise energética, levando em consideragdo o consumo de poténcia e capacidade
frigorifica do R436A se mostrou mais eficiente frente aos demais fluidos. Numa analise global,
visando a eficiéncia energética e um menor impacto ambiental, esse fluido provou ser o fluido
substituto com melhor desempenho para substituir o R134a no ciclo de alta temperatura.
Contudo, deve-se levar em consideracao que é um fluido inflamavel requerendo cuidados

especiais de instalagao, operagao e manutencéo.

Seguindo a analise, o R1234yf apresentou resultados promissores podendo ser opgao
para o R134a. O calculo de TEWI para o cenario brasileiro, indica que o impacto direto desse
fluido é irrelevante comparado ao impacto do sistema utilizando R134a, guiado pelo baixo
valor de GWP do fluido, assim como apresentado pelo R436A. Embora, mesmo apresentando
um baixo impacto de TEWI, analisando em termos de consumo de poténcia e capacidade
frigorifica, esse se mostrou menos eficiente que o R134a, obtendo valores de consumo de

poténcia cerca de 5 % maior e cerca de 10 % na redugéo dos valores de COP.

Por ultimo, os resultados para o R513A apresentaram valores similares ao obtido com
0 R1234yf. Contudo, observando-se a analise de impacto ambiental no cenario brasileiro,
torna-se claro o significativo aumento quando comparados aos valores obtidos pelo R1234yf
e R436A. Ja em relagdo ao R134a, os resultados do TEWI apresentaram uma reducao total

de 35 %, justificada pelo menor valor de GWP.

Apesar do R513A, estando em condigbes energeticamente menos eficientes que o

R134a, tal fluido pode ser utilizado em um processo drop-in pelo fato de que o seu rendimento
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energético é levemente inferior comparado ao R134a, seu impacto ambiental mostrou-se

menor e por nao ser um fluido inflamavel.

Os resultados experimentais das operacbes de drop-in nao revelaram problemas
aparentes para o compressor do ciclo de alta temperatura. E importante mencionar que para
todos os casos estudados, os valores da temperatura de descarga foram menores, o que
colabora com a vida util do compressor. Outro ponto observado é a boa compatibilidade dos

fluidos escolhidos com o tipo de 6leo lubrificante utilizado.

Analisando os valores de TEWI total para o cenario brasileiro, observa-se que os
impactos diretos sdo predominantes na tomada de decisdo de escolha de um fluido
refrigerante, pois os valores indiretos para os refrigerantes testados mostraram-se dentro de
uma mesma faixa de valores. Isso evidencia ainda mais a importancia de boas praticas de
refrigeracdo com a redugdo de taxas de vazamentos e efetuando o recolhimento do fluido
refrigerante de forma correta. Para o cenario aplicado aos Estados Unidos, observa-se que
os impactos indiretos sao predominantes na tomada de decisdo de escolha de um fluido
refrigerante, sendo justificado pelas elevadas emissbes de CO. na geracao de energia

elétrica.

Em relac&o a continuidade do trabalho, as seguintes sugestdes podem ser citadas:

- Implementac&o do ejetor no ciclo de alta temperatura como dispositivo de expansao

com o intuito de diminuir o consumo de poténcia do compressor.

- Desenvolvimento de um modelo termodinamico, para estimar a capacidade de
refrigeracéo e COP e, assim realizar a comparagao com os dados obtidos experimentalmente

nesta dissertacao.
- Andlise exergética do ciclo de refrigeracédo em cascata.

- Avaliagdo de uma bancada experimental em regime trancritico analisando o
desempenho do ciclo, tendo como ponto de partida as experiencias adquiridas com o ciclo de

refrigeracdo em cascata.
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