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RESUMO

Nesta dissertagao pretende-se efectuar a analise termodindmica e respectiva optimizacao
de sistemas de refrigeragdo que funcionam em ciclo transcritico com CO:, aplicados a
instalacdes frigorificas em regides de Portugal onde ocorrem temperaturas elevadas durante o
periodo de Verao. O foco do trabalho ¢ a analisar o impacto da aplicacao de ejectores e gas
coolers com arrefecimento evaporativo em instalagdes tipo Booster que funcionam com ciclos
transcriticos com compressao paralela de vapor, visando melhorar o desempenho energético e
a eficiéncia do ciclo frigorifico.

A metodologia de investigagdo baseia-se no desenvolvimento de modelos numéricos que
permitam realizar a simulacdo do ciclo frigorifico com compressdo paralela de vapor e,
posteriormente, a sua operacdo apos a integragdo dos mecanismos de melhoria propostos. A
analise de sistemas de arrefecimento evaporativo aplicado em gas coolers visa estimar as
temperaturas de saida do CO; em diversas condi¢des de operagdo e avaliar o impacto da
reducdo da pressdo no gas cooler no consumo energético do sistema. Para tal, serd realizada
uma analise psicrométrica e modela¢do do processo de condicionamento do ar através do
arrefecimento evaporativo.

O estudo tem ainda como objectivo modelar numericamente o funcionamento de ejectores
com o objectivo de avaliar o seu impacto no rendimento do sistema.

Espera-se que os resultados comprovem que a utilizacdo destes mecanismos de melhoria
pode aumentar significativamente a eficiéncia de sistemas de refrigeracao transcriticos com
COg, particularmente quando aplicados em condi¢des de funcionamento mais adversas.
Pretende-se, igualmente, identificar qual das solu¢des analisadas apresenta melhor

desempenho consoante diferentes condigdes operacionais.

Palavras-Chave: refrigeragdo, CO;, ciclo transcritico, ejectores, Gas Cooler evaporativo,

analise termodiniamica.






ABSTRACT

This dissertation presents a thermodynamic analysis and optimization of refrigeration
systems operating under a transcritical CO: cycle, applied to commercial refrigeration
installations in regions of Portugal that experience high ambient temperatures during the
summer. The study focuses on assessing the impact of integrating ejectors and evaporative gas
coolers into Booster-type systems using parallel vapor compression, with the goal of
improving energy performance and overall cycle efficiency.

The research methodology is based on the development of numerical models capable of
simulating the base refrigeration cycle with parallel compression, as well as the system’s
behavior after incorporating the proposed performance enhancement mechanisms. The
evaluation of evaporative cooling systems applied to gas coolers aims to estimate CO- outlet
temperatures under varying operating conditions and assess the influence of reduced gas
cooler pressure on energy consumption. A psychrometric analysis and the modelling of the air
conditioning process via evaporative cooling are also conducted.

Additionally, the operation of ejectors is numerically modeled to evaluate their contribution
to system efficiency under different conditions.

The results are expected to demonstrate that these improvement strategies can significantly
enhance the performance of transcritical CO: refrigeration systems, particularly in hot climate
scenarios. The study also aims to determine which of the proposed solutions offers the best

performance depending on the operating conditions.

Keywords: refrigeration, CO», transcritical cycle, ejectors, evaporative gas cooler,

thermodynamic analysis.
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INTRODUCAO

A crescente preocupacao com as alteragdes climaticas e a necessidade de reduzir o impacto
ambiental dos sistemas de refrigeracdo t€ém impulsionado cada vez mais a adopgao de fluidos
frigorigéneos naturais, como ¢ o caso do didxido de carbono (CO2). No entanto, a utilizagdo
deste fluido em sistemas de refrigeragdo, apresenta desafios técnicos e operacionais,
principalmente devido as suas propriedades termodinamicas particulares e elevadas pressoes
de funcionamento. Neste contexto, torna-se essencial o desenvolvimento e implementacao de
solucdes que permitam melhorar a eficiéncia energética dos ciclos transcriticos de refrigeracao
com CO;, tornando-os viaveis para aplicacdo em diferentes condi¢cdes climaticas,
particularmente em regides com temperaturas elevadas.

A presente introdugdo encontra-se organizada em trés subcapitulos principais.

No subcapitulo 1.1, sdo apresentados os objectivos do trabalho e a abordagem metodologica
adoptada para o seu desenvolvimento.

No subcapitulo 1.2, ¢ realizada uma revisao histdrica da utilizagdo de fluidos frigorigéneos
na industria da refrigeracao, destacando as razdes para a reintroducao do CO> como alternativa
sustentavel e os desafios técnicos associados a sua aplicagao.

Por fim, subcapitulo 1.3, ¢ descrita a estrutura global da dissertacdo, fornecendo ao leitor

uma visdo geral do conteudo e facilitando a navegacao entre os diferentes capitulos.



INTRODUGAO

1.1 OBJECTIVOS E CARACTERISTICAS DA DISSERTACAO

O objectivo principal desta dissertacdo foi a realizacdo de uma anélise termodinamica de
sistemas de refrigeracao que utilizam didxido de carbono, como fluido frigorigéneo, operando
em ciclo transcritico, € o estudo do impacto da aplicacdo de ejectores e sistemas de
arrefecimento evaporativo na melhoria da sua eficiéncia.

Para tal, foram desenvolvidos modelos numéricos que permitem realizar a simulagdo do
funcionamento da instalagdo em regime permanente, possibilitando assim realizar o estudo do
impacto da implementagdo destes mecanismos na eficiéncia do ciclo frigorifico e,
consequentemente, na reducao do consumo energético.

Para atingir o objectivo principal do trabalho, foi necessario em primeiro lugar desenvolver
um modelo que permita simular o funcionamento do sistema que foi considerado a referéncia
para o estudo, sendo o mesmo aplicado a uma instalagao tipica real.

Em seguida, foi necessario modelar o funcionamento de um gas cooler evaporativo e um
sistema de multi-ejectores de forma a ser possivel estudar o seu impacto no sistema de
referéncia. Desta forma, foram construidos trés modelos distintos, sendo analisada a eficiéncia
de cada um.

Para avaliar o funcionamento e eficiéncia do sistema de cada modelo, foram realizadas
simulagdes do seu funcionamento aplicando um perfil didrio cargas térmicas de arrefecimento,
tipico de uma instalagdo de um supermercado. Foram ainda aplicados nas simulacdes, os dados
climaticos de duas localidades com climas distintos do sul de Portugal.

Foram realizadas em primeiro lugar simulagdes para um dia tipico de Verdo e numa
segunda instancia para o més de Julho, nas duas localidades. Com estas simulagdes procurou-
se avaliar pardmetros de funcionamento relevantes do funcionamento da instalacdo e o
consumo energético didrio e mensal.

Por fim, com este trabalho pretendeu-se contribuir para um aprofundamento do
conhecimento sobre os ciclos de refrigeracdo transcriticos com CO», avaliar solucdes que
viabilizem uma aplica¢do mais eficiente e sustentavel desses sistemas, e propor estratégias

para optimizar instalacdes existentes.

1.2 CONTEXTO E ENQUADRAMENTO DO TRABALHO

A utiliza¢do de fluidos frigorigéneos naturais, remonta aos primordios da refrigeragdo,
quando os sistemas de refrigeragdo mecanica estavam limitados a algumas aplicacdes de

grande escala onde os unicos fluidos disponiveis eram o amoniaco (R-717) e o didxido de
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carbono (R-744). Mais tarde, como o desenvolvimento de unidades de refrigeracdo e ar
condicionado de dimensdes mais reduzidas, foram introduzidos fluidos como o dioxido de
enxofre (R-764) e cloreto de metilo (R-40), tal como o cloreto de metileno (R-30). (R. J.
Dossat, 1961)

Em 1928, os fluidos Clorofluorcarbonetos (CFC) foram introduzidos como uma alternativa
aos fluidos naturais, pela seguranca na sua utilizacdo, baixas pressdes de funcionamento e
elevada eficiéncia. Com a introducao dos CFC, e mais tarde os Hidroclorofluorcarbonetos
(HCFC), o diéxido de carbono e outros fluidos naturais foram gradualmente abandonados em
aplicacdes de refrigeracdo, sendo na maioria dos casos, substituidos por estes novos fluidos
sintéticos. (Simarpreet Singh et al., 2021)

O amoniaco foi o Unico fluido frigorigéneo natural que continuou a ser amplamente
utilizado, essencialmente em aplicacdes de refrigeragdo industrial até aos dias de hoje, pelo
facto de proporcionar uma elevada eficiéncia nos sistemas de refrigeracdo e operar com
pressodes de evaporagdo e condensacgdo semelhantes as dos fluidos sintéticos. (Stoecker, W. F.,
1998)

A principal razdo para o desaparecimento dos sistemas de refrigeracdo com R-744 foi a
insuficiéncia de avangos tecnologicos necessarios para fazer face aos desafios associados a
utilizagdo deste fluido. Estes desafios estdo relacionados com as suas propriedades
termodindmicas, como a baixa temperatura critica e elevada pressdo critica que provocam
elevadas perdas de eficiéncia em ciclos de frigorificos convencionais. De igual forma, os
componentes da instalagdo encontram-se sujeitos a pressdes de funcionamento muito mais
elevadas, do que quando funcionam com outros fluidos. (Simarpreet Singh et al., 2021)

Os fluidos frigorigéneos sintéticos foram utilizados em larga escala até a entrada em vigor
do protoloco de Montreal em 1 de Janeiro de 1989, tendo este decretado um abandono gradual
da utilizacdo dos CFC e HCFC devido ao seu impacto na camada de ozono.

Estes foram substituidos pelos Hidrofluorcarbonetos (HFC), que embora ndo contribuam
para a destruicdo da camada de ozono, possuem ainda um elevado potencial de aquecimento
global quando libertados para a atmosfera. Por esta razdo, com a assinatura do Protocolo de
Quioto em 1997, foi estabelecido o compromisso, de reducao gradual das emissdes de gases
com efeitos de estufa, criando assim oportunidades para uma nova aposta no desenvolvimento
de sistemas com fluidos naturais.

Em 16 de Abril de 2014, foi publicado o regulamento (UE) n.° 517/2014, que estabeleceu
datas de proibicao definitivas para a utilizacdo de fluidos HFC em diversas aplicacdes de

refrigeracdo e climatizagcdo, com base no seu potencial de aquecimento global (PAG). Este
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regulamento foi determinante para a adop¢ao, em grande escala, do diéxido de carbono como
fluido frigorigéneo em determinados sectores, particularmente no caso dos sistemas de
refrigeragao comercial em hipermercados e supermercados de média e grande dimensao. O
factor decisivo foi a imposi¢do de restrigdes aplicadas aos sistemas de refrigeracao
centralizados para uso comercial, que passaram a estar sujeitos a proibicdo da utilizacdo de
fluidos frigorigéneos com um PAG superior a 150, a partir do dia 1 de Janeiro de 2022. Este
limite de PAG, particularmente baixo, inviabilizou a utilizagdo de qualquer fluido HFC
disponivel no mercado, acelerando a adopgao de sistemas de ciclo transcritico com CO» neste
tipo de instalacdes. A 7 de Fevereiro de foi aprovado o novo regulamento (UE) n.® 573/2024
que revogou o n.° 517/2014, definindo novas metas e restricdes que posicionam claramente os
fluidos naturais como a solugdo para o futuro na industria da refrigeracao.

Embora a utilizacdo de sistemas de refrigeragdo com R-744 seja claramente benéfica para
cumprir as metas ambientais, nao se devera colocar em segundo plano a procura por solugdes
energeticamente mais eficientes, sendo, portanto, fundamental a aplica¢ao de tecnologias que
permitam ultrapassar os desafios da aplicagdo do CO2 como fluido frigorigéneo.

Neste trabalho pretende-se abordar este tipo de sistemas no seu actual estado da arte e
analisar solu¢des que permitam obter uma melhor eficiéncia energética, tal como viabilizar a

sua utilizagdo em climas do sul da Europa.

1.3 ORGANIZACAO DO DOCUMENTO

Este subcapitulo apresenta a estrutura do presente trabalho, descrevendo de forma resumida
a organizagdo do conteudo. Pretendeu-se, assim, proporcionar uma visdo geral do trabalho
realizado e facilitar a navegagao pelos diferentes capitulos, permitindo a consulta directa das
secgOes de maior interesse. Esta dissertacdo encontra-se dividida em 5 capitulos principais:

No capitulo 1, sdo apresentados o contexto e enquadramento do trabalho, os seus
objectivos, bem como a metodologia adoptada. O enquadramento do trabalho ¢ realizado num
contexto histérico sobre o tema, descrevendo a motivagdo para a realizagdo deste estudo e a
importancia do mesmo no contexto da eficiéncia energética.

No capitulo 2, ¢ realizada uma analise bibliografica detalhada onde sdo abordados os
principios de funcionamento dos ciclos de refrigeracdo transcriticos com CO», as principais
tecnologias de melhoria de eficiéncia e estudos recentes sobre o tema. Este capitulo serve
ainda como uma base teorica solida para o desenvolvimento do trabalho no capitulo 3, sendo

apresentadas metodologias realizadas em estudos semelhantes.
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No capitulo 3, descreve-se a metodologia utilizada para a constru¢do do modelo
termodinamico do sistema de referéncia, incluido a formulagdo matematica, analise numérica
de dados de fabricantes e os pressupostos considerados. E também descrito o processo de
modelagdo do gas cooler evaporativo e do sistema com ejectores.

O capitulo 4, descreve os cendrios simulados e os resultados obtidos, comparando o
desempenho termodindmico e energético do sistema de referéncia com os sistemas apds
introducao das melhorias tecnologias. Inclui ainda a analise estimativa do consumo energético
diario e mensal para condigdes climaticas de diferentes localidades, sendo também analisado
o consumo de agua do sistema de arrefecimento evaporativo com diversas espessuras do
enchimento e temperaturas de activagao.

Por fim, o capitulo 5, resume as principais conclusdes do estudo, destacando as descobertas
realizadas, como também as limitagdes do modelo desenvolvido. Sdo também sugeridas
possiveis direcgdes para trabalhos futuros, visando o aperfeicoamento da modelagdo dos

sistemas e a implementacao pratica das melhorias analisadas.
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Este capitulo visa estabelecer o enquadramento tedrico e tecnoldgico necessario para o
desenvolvimento do trabalho, através da revisdo critica da literatura relevante na area dos
sistemas de refrigeracdo com CO;, com particular foco nos que funcionam com ciclos
transcriticos e nas metodologias de optimizagao do seu desempenho.

De forma a assegurar a contextualizacdo adequada, este capitulo encontra-se organizado
em varios subcapitulos, conforme descrito de seguida.

No subcapitulo 2.1, ¢ apresentada a evolucao dos ciclos frigorificos transcriticos com COo,
abordando as principais inovagdes tecnologias e as adaptagdes introduzidas para a sua
aplicagdo em condi¢des mais adversas.

O subcapitulo 2.2 analisa a utilizacdo de ejectores como um método de melhoria para
recuperagdo de energia nos sistemas de refrigerag@o, incluindo uma revisao de um método de
modelagdao numérica do seu funcionamento.

No subcapitulo 2.3, ¢ explorada a aplicagdo de gas coolers evaporativos, avaliando o seu
impacto na eficiéncia energética dos sistemas de refrigeragao transcritico, sendo apresentados
exemplos de resultados obtidos em estudos semelhantes.

O subcapitulo 2.4 dedica-se a analise de valores propostos por uma das fontes bibliograficas
para a variagao da poténcia frigorifica em supermercados, elemento essencial para a simulagao
dindmica do sistema.

Por fim, no subcapitulo 2.5, é apresentado um resumo critico das principais conclusdes
obtidas com a andlise do estado da arte, destacando-se as oportunidades de investigacao

identificadas e a sua relevancia para o trabalho desenvolvido nesta dissertacao.
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2.1 EVOLUCAO DOS CICLOS FRIGORIFICOS TRANSCRITICOS COM CO;

O primeiro ciclo frigorifico transcritico moderno foi desenvolvido e patenteado em 1990
pelo Professor Gustav Lorentzen, do Norwegian Institute of Technology. Este sistema
partilhava muitas semelhancas com um ciclo frigorifico convencional, no entanto, ndo ocorria
a condensacao do fluido apos a sua compressao, uma vez que, o processo de arrefecimento do
CO; apds a compressao, era realizado a uma pressao superior a do seu ponto critico. Por este
motivo, o termo condensador foi substituido por gas cooler ou arrefecedor de gés, nos sistemas
que funcionam com este tipo de ciclo. Foi também introduzido um permutador de calor que
permitia aumentar o arrefecimento ap6s a saida do gas cooler e aumentar assim o efeito

frigorifico. (Lorentzen, G., 1990)

11

Figura 2.1 — Sistema de refrigeracdo com CO; de Gustav Lorentzen (Lorentzen, G. 1990)

O ciclo transcritico de Gustav Lorentzen ¢ ainda reconhecido actualmente, por diversos
fabricantes de sistemas de refrigeragdo, como um ciclo transcritico de CO> de referéncia. Este
ciclo apresenta, no entanto, fortes limitagdes, quando o sistema funciona com temperaturas do
ar exterior elevadas. Por esta razdo, este ciclo foi inicialmente aplicado em instalagdes
localizadas em paises do norte da Europa, onde a temperatura do ar exterior apresenta valores
baixos durante a maior parte do ano.

Recorrendo ao programa de seleccao do fabricante de compressores BITZER, conforme
apresentado nas Figuras 2.2 e 2.3, quando a temperatura a saida do gas cooler atinge valores
relativamente baixos (25°C), o coeficiente de performance (COP) apresenta um valor de 2,65.
No entanto, caso a temperatura do ar exterior seja elevada e se obtém uma temperatura a saida
do gas cooler de 40°C, o COP apresenta um decaimento elevado atingindo um valor de 1,42.

Esta reducao do COP encontra-se relacionada com o aumento da temperatura de saida do

CO; e consequentemente, com o aumentado da pressdo de descarga dos compressores.
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Conforme ilustrado nas expressoes 1 e 3, um incremento do trabalho de compressao ird afectar
consideravelmente o valor do COP.

De igual modo, o aumento da temperatura de saida do gas cooler resultara numa reducao
do efeito frigorifico, ilustrado na equacao 2, uma vez que o fluido sera fornecido ao evaporador
com uma entalpia especifica mais elevada. A diminui¢ao do efeito frigorifico conduzira, por

sua vez, a uma reducdo no valor do COP. (ASHRAE, 2021)

Q.

COP = w 1)
Qe = hg — hs (2)
Q.= hy, —hy (3)

Os parametros hq, h,, hs € hg representam, respectivamente, a entalpia especifica do fluido
na aspiragdo do compressor, na descarga do compressor, apds a expansdo e a saida do
evaporador.

Quanto aos parametros Q., ¢ W,, representam, respectivamente, o efeito frigorifico e o

trabalho de compressao.
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Selection: CO2 systems

[cOP/EER Evaporator: 2,65

Input Values

System
Series

Operating mode

Numbsr compressors

Evaporating SST

Evaporator superheat

Suction line supsrheat

High pressure

Gas cooler outlet

Internal heat exchanger

Supply fraquency 50Hz
Supply voltage 400v

160,

-40 -30 -

140

120

100

80

Pressure [bar]

60

40|

204

Gustav-Lorentzen
Standard
Transcritical
1
-8,00°C
500K
500K
Auto
250°C
10,00 K

250°C

214°C

30 40 50 60 70 S0 110 130 150

50 100 150 200

250 300 350 400 450 500 550
Enthalpy [kJ/kg]

Figura 2.2 — Ciclo de Gustav Lorentzen num ponto de funcionamento com temperatura do

ar exterior moderada (BITZER Software, v7.0.3.1)
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Selection: CO2 systems
[COP/EER Evaporator: 1,42

Input Values

System

Series

Operating mode
Number compressors
Evaporating SST
Evaporator superheat
Suction line superheat
High pressure

Gas cooler outlet
Internal heat exchanger
Supply frequency
Supply voltage

160

140

120

100

3
o

Pressure [bar]

@
=)

40

20

-40

50Hz
400V

-30

20 -

Gustav-Lorentzen
Standard
Transcritical
1
-8,00 °C
5,00 K
5,00 K
Auto
40,0 °C
10,00 K

30

40

50

60

40,0°C

37,7°C

70

90 110 130 150

250

Enthalpy [kJ/kg]

350

400

450 500 550

Figura 2.3 — Ciclo de Gustav Lorentzen num ponto de funcionamento com temperatura do

ar exterior elevada (BITZER Software, v7.0.3.1)

Com o objectivo de viabilizar a aplicacdo deste tipo de sistemas em climas mais quentes,

foram introduzidas modificagdes ao sistema de Gustav Lorentzen ao longo do tempo. A

principal inovagdo consistiu na inclusdo de um depdsito separador de fases, uma valvula de

expansdo de alta pressdo e uma valvula de bypass de vapor. A introducdo destes elementos

proporcionou vantagens operacionais consideraveis em relagdo ao ciclo original de Gustav

Lorentzen.

No sistema com bypass de vapor, a separagdo de vapor e de liquido no recipiente separador

de fases garante que o fluido ¢ fornecido as valvulas de expansao dos evaporadores com um

valor de entalpia especifica inferior, aumentando assim o efeito frigorifico. (K. M. Tsamos et

al., 2017)
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Selection: CO2 systems
ICOP/EER Evaporator: 1,67

Input Valves MT stage /i ;\\.‘
System Flashgas 40,0°C ¥,)
Series Standard L
Operating mode Transcritical
Number compressors 1
Evaporating SST -8,00°C

Evaporator superheat 5,00 K

Suction line superheat 500K

High pressure Auto

Gas cooler outiet 400°C

Intermed. pressure 40,0 bar(a) 16,30 °C
Supply frequency 50Hz

Supply voltage 400V

160

140

120

Pressure [bar]

40

50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550
Enthalpv lkJ/kal

Figura 2.4 — Ciclo transcritico com bypass de vapor num ponto de funcionamento com
temperatura do ar exterior elevada (BITZER Software, v7.0.3.1)

No caso de sistemas centralizados que funcionam com médias e baixas temperaturas, sendo
este um caso habitual em hipermercados ou unidades de distribui¢ao de produtos alimentares,
poderd ser aplicado um sistema Booster de forma complementar ao sistema com bypass de
vapor. O termo Booster refere-se a um sistema com dois andares de compressao, sendo o fluido
proveniente dos evaporadores de baixa temperatura comprimido até a pressdo dos
evaporadores de média temperatura. Os diferentes fluxos sdo misturados a esta pressdao e
depois comprimidos pelos compressores de alta pressao. (K. M. Tsamos et al., 2017)

A entalpia especifica do ponto onde se misturam os varios fluxos, pode ser determinada

através da realizagcdo de um balango de massa e energia, conforme ilustrado nas expressoes 4

e s.

Mumix X Amix = Mpp X hgp + Migp X hyp + 1My, X hy) 4)

Mpmix = Mpgp + Myp + M, (5)

12
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Os parametros hgp, hyp € h, representam respectivamente a entalpia do fluido dos
evaporadores de baixa pressdo, alta pressdo e vapor saturado do depoésito separador de fases.
Os parametros mpgp, Myp € M, representam respectivamente o caudal massico de fluido

dos evaporadores de baixa pressdo, alta pressao e vapor saturado.
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Figura 2.5 — Ciclo Booster com bypass de vapor (K. M. Tsamos et al., 2017)

Caso o meio de permuta de calor do gas cooler seja o ar exterior, como ocorre na maioria
dos casos, quando a temperatura do ar atinge valores elevados e em periodos em que a carga
térmica ¢ também elevada, ird formar-se mais vapor no deposito separador de fases, resultando
no aumento do valor do titulo do fluido contido no deposito. Por esta razao, o caudal de vapor
que passa pela valvula de bypass ird aumentar, aumentado consequentemente o trabalho
realizado pelos compressores da alta pressdo. Visto que o vapor que passa na valvula de bypass
¢ expandido para a pressao dos evaporadores, todo o vapor tera de ser comprimido desde uma
pressao mais baixa e ndo desde a pressdo a que se encontra no depdsito separador de fases.

Com o objectivo de mitigar este fendmeno e reduzir o trabalho adicional de compressao,
foi desenvolvido o ciclo de compressao paralela de vapor. Neste ciclo, o vapor que se forma
no depdsito separador de fases € comprimido directamente desde a pressdo a que se encontra,
nao sendo assim necessario realizar a sua expansao para uma pressao inferior. Obtém-se assim,
uma reducdo consideravel do caudal de vapor que ¢ comprimido desde a pressdo dos
evaporadores de média temperatura, como ocorre no ciclo de Gustav Lorentzen e no ciclo com

bypass de vapor. (K. M. Tsamos et al., 2017)
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Este mecanismo permite uma redugdo significativa do trabalho de compressdo de alta
pressdo, requer, no entanto, a instalagdo de um grupo de compressores adicional para realizar
a compressao do vapor em paralelo ao fluido proveniente dos evaporadores.

Recorrendo novamente ao programa de selec¢ao da BITZER, € possivel verificar na Figura
2.7, que se obtém um COP mais elevado quando comparado com os sistemas analisados

anteriormente, para as mesmas condi¢des de funcionamento.
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Figura 2.6 — Ciclo Booster com compressao paralela de vapor (K. M. Tsamos et al., 2017)
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Selection: CO2 systems
[COP/EER Evaporator: 1,80

Input Values MT stage Parallel stage @.
System Flashgas
Series Standard Standard
Operating mode Transcritical Transcritical
Number compressors 1 1
Evaporating SST -8,00°C
Evaporator superheat 500K
Suction line superheat 500K 5.00K
High pressure Auto
Gas cooler outlet 40,0°C
Intermed. pressure 50,0 bar(a) / 14,30
°Cc
IHX Flashg. - Gas c. 10,00 K
Supply frequency 50Hz
Supply voltage 400V
160 -40 -30 -20 -10 O 10 20 30 40 50 60 70 90 110 130 150
140
120
100 ; . ) [y <L

80

€0 ‘ I iy
i 7

40

Pressure [bar]

20

50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550
Enthalpy [kd/kg]

Figura 2.7 — Ciclo Booster com compressao paralela de vapor num ponto de funcionamento
com temperatura do ar exterior elevada (BITZER Software, v7.0.3.1)

Nos ciclos frigorificos subcriticos, os processos de condensagdo e ebuli¢do encontram-se
condicionados pela relagdo termodindmica entre pressdo e temperatura que existe nos
processos de mudanca de fase. Por esta razdo, quando ¢ seleccionada uma temperatura de
condensacdo, a pressao a que devera ser realizado o processo ¢ automaticamente definida em
func¢ao da temperatura seleccionada.

No caso dos ciclos transcriticos, na regido supercritica onde se realiza o processo de
arrefecimento do R-744, deixa de existir uma relagdo directa entre pressdo e temperatura, pois
ndo existe qualquer processo de mudanca de fase, sendo apenas trocado calor sensivel. Desta
forma, quando se pretende definir o processo de arrefecimento do CO2, em vez de se
seleccionar uma temperatura de condensacao, ¢ estipulada uma temperatura até a qual o fluido
sera arrefecido, em fung@o do meio de permuta de calor disponivel.

Esta temperatura ndo define de forma automatica a pressdo a que deverd ser realizado o
processo, pois € possivel obter a mesma temperatura para varias pressoes ao longo das linhas

isotérmicas do diagrama Pressdo-entalpia especifica. Dado o tragado das linhas isotérmicas,
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caso se opte por realizar o processo com uma pressao mais baixa, o ponto de saida terd uma
entalpia especifica maior, reduzindo o efeito frigorifico. Caso se opte por realizar o processo
a uma pressao superior, € possivel aumentar o efeito frigorifico, mas o trabalho de compressao
serd superior. (Danfoss, 2023)

Por esta razdo ¢ necessario definir uma pressao Optima, que permite obter o melhor COP.
Visto que esta pressao varia em fun¢do das condi¢des de funcionamento, ¢ fundamental aplicar
um método de calculo automatico para determinar qual a pressao ideal. Através da realizagao
de ensaios experimentais, foram propostas por Laura Nebot-Andrés et al. (2021), correlagdes
empiricas que permitem determinar tanto a pressdao do gas cooler, como a pressao intermédia
no depdsito separador de fases, para ciclos de compressao paralela de vapor. Os polindémios

propostos encontram-se ilustrados nas equagoes 6 ¢ 7.
Pye =101,3 —3,064.Ty. — 1,1.T, + 0,0762. Tgc2 + 0,0392.Ty.. T, (6)
Bys = —74,87 + 7,175.Ty4. + 0,7716.T, — 0,0962. Tgc2 —0,0027.Ty.. T, (7)

O sistema de refrigeracdo Booster com compressao paralela de vapor serd o sistema de
referéncia para a construcado do modelo neste trabalho e para a implementacao dos métodos

de melhoria.

2.2 KEJECTORES

Neste trabalho, pretende-se procurar formas de optimizar instalacdes frigorificas tipo
Booster que funcionam com um ciclo transcritico de bypass de vapor ou de compressao
paralela de vapor, introduzindo metodologias que permitam reduzir a pressdo do gas cooler e
o trabalho de compressdo, sendo estes os elementos criticos para o aumento da eficiéncia do
sistema, como visualizado nos casos anteriores.

O fabricante DANFOSS desenvolveu um sistema de multi-ejetores que ja se encontra
disponivel no mercado. Embora em pequeno numero, alguns estudos foram apresentados
propondo a utilizagdo deste tipo de sistemas em paralelo com outras tecnologias,
nomeadamente a utilizacao de gas coolers evaporativos. (Simarpreet Singh et. al., 2021)

O sistema de ejectores, substitui a valvula de expansao de alta pressao, sendo o fluido a alta

pressdo proveniente da saida do gas cooler expandido no bocal motor do ejector. A energia
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cinética aumenta pela reducdo da pressao devido a reducdo na area de passagem. Na saida do
bocal motor, a pressdo torna-se inferior a pressdo do evaporador.

Assim, o vapor proveniente do evaporador em vez de ser aspirado directamente pelos
compressores, flui para o sistema de ejectores. Este fluxo de sucgao mistura-se com o fluxo
motor na sec¢ao de mistura do ejector e, em seguida, a sua pressdo ¢ elevada até a pressdo do
separador de fases na sec¢do difusora. A mistura entre o fluido proveniente do gas cooler e do
evaporador ¢ injectada no deposito separador de fases, onde ¢ separada, sendo o liquido
fornecido a valvula de expansdo do evaporador e o vapor aspirado pelo compressor.

O ejector, desta forma, recupera parcialmente o trabalho da expansao e aumenta o COP do
sistema. Além disso, a taxa de compressdo ¢ a temperatura de descarga sao inferiores, pois o
fluido ¢ comprimido deste a pressao intermédia e ndo desde a pressao do evaporador. (Sushil

Ashok Surwase et al., 2023)

Nozzle Throa'l] [ Exit [Mlxmg chamber ] Diffuser ]

Py

Pressure

Ps -

Intake due to Pressure increase due to
pressure differential reducing flow velocity

Figura 2.8 — Funcionamento do ejector (DANFOSS, 2018)

Foram determinadas melhorias do COP, com a aplicacdo de ejectores, entre 3,9% e 11,9%
para temperaturas de evaporacdo entre -10°C e -40°C, com temperaturas do CO> de 35°C na
saida do gas cooler. (Miguel Avila Gutiérrez et al., 2024)

Foi apresentado por Sushil Ashok Surwase et al. (2023) uma metodologia para a modelagao
numérica do funcionamento de ejectores, a qual foi aplicada no desenvolvimento deste
trabalho. Nesta metodologia sdo aplicadas as equagdes da conservacdo da massa, momento e
energia, sendo a analise do ejector discretizada em cada uma das suas seccdes.

Um dos principais parametros que afectam a eficiéncia do ejector € a razao de arrastamento.
Este parametro define qual ¢ a razdo entre o caudal aspirado dos compressores € o caudal

motor, sendo este fluido a alta pressdo proveniente do gas cooler. Desta forma quanto maior
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a razdo de arrastamento, maior o caudal massico de fluido aspirado dos evaporadores que ¢

arrastado pelo caudal motor.

(8)

No bocal motor, a expansao do fluxo motor do estado 3 para o estado 4 pode ser definida
de forma aproximada como uma expansao isentropica. Desta forma, a entalpia especifica do
caudal motor na entrada da sec¢do de mistura, definida pelo ponto 4, pode ser determinado
através da eficiéncia do bocal motor, de forma semelhante ao rendimento isentrépico de um

COmpressor.

hs — hy
-5 9
nm h3 _ h45 ( )
Para determinar a velocidade do escoamento a entrada da sec¢ao de mistura, € possivel
aplicar a equacdo da conservacdo de energia entre o ponto 3 e 4, representada na equagdo 10.

Considera-se que a velocidade no ponto 3 é desprezavel.

2

hy = hy + % (10)

No bocal de succ¢do, aplica-se o0 mesmo meétodo, sendo possivel aplicar a expressdao do

rendimento isentropico do bocal para determinar o ponto de saida na sec¢ao de mistura.

hg — ho
= — 11
nS hg _ hgs ( )

Tal como realizado para o bocal motor, para determinar a velocidade do escoamento a
entrada da seccao de mistura do fluxo aspirado, ¢ possivel aplicar a equacao da conservacao

de energia entre o ponto 8 e 9, representada na equacao 12.

uj
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Quanto a sec¢do de mistura, quando o escoamento proveniente dos bocais motor e de
suc¢do se misturam, considera-se que os mesmos se encontram a mesma pressao, considera-
se assim que o ponto resultante se encontra 8 mesma pressao que os anteriores. Esta pressao ¢

definida através da pressdao no ponto 9 em funcao da perda de carga definida no bocal de

aspiragao.
Py =P, = Py (13)
Py = Pg — APy 70 (14‘)

Através da realizagdo de um balango ao momento linear € possivel determinar a velocidade

do escoamento apods o processo de mistura dos dois escoamentos.

1 1

1+#U4+1+#U9=ulo (15)

Apds determinada a velocidade do escoamento apds a mistura, é possivel realizar um
balango de energia ilustrado na expressdo 16, para determinar a entalpia especifica do fluido

apos a mistura.

1 uj 1 us Uiy
1+y<4+2>+1+ﬂ<9+2 0+ (16)

Por fim na secgdo do difusor, ¢ possivel aplicar um balango de energia entre os bocais € o

difusor de forma a determinar a entalpia especifica a saida do ejector.

1 %
= 1
1+#h3+1+‘uh8 hs (17)

As relacdes de propriedades termodinamicas ilustradas nas expressoes 18 e 19, podem ser
aplicadas de forma a determinar a entropia especifica do escoamento na saida da sec¢do de
mistura, que ¢ igual a entropia especifica na saida do difusor, considerando um processo

isentrdpico.
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S10 = f(hy0, P1o) (18)
St = S10 (19)

A entalpia especifica a saida do difusor, considerando um processo isentropico, pode ser
determinado através do rendimento isentropico do difusor. Este valor ¢ aplicado para

determinar a pressao no deposito separador de fases.

th - th
== 10 20
Na hs — hyg (20)

As propriedades determinadas para o ponto 5s podem ser aplicadas para determinar a
pressdo do ponto 5 e desta forma, tendo sido determinada a entalpia especifica, caracterizar
termodinamicamente o ponto 5 que corresponde ao estado do fluido real a saida do ejector.

Considera-se ainda que a pressao no recipiente separador de fases serd igual a pressao do fluido

na saida do ejector.
Ps = f(hss, Sss) (21)

Pys = Ps (22)

o
o5
]

Pressure (bar)

Ejector Pohsep

b
Suction g W
Nozzle \\\:&\
A\

w
W
7 Throttling AW

L Qe;rap : Device Enthalpy (kI/kg)

Pevap

Evaporator
A 4 4 3

Figura 2.9 — Ciclo frigorifico transcritico com ejector simplificado (Sushil Ashok Surwase
et. al, 2023)

Foram ainda apresentados os pardmetros ilustrados nas equacdes 23 e 24, como indicadores

relevantes da eficiéncia do funcionamento do ejector.
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P
PLR = -2 (23)

Pe,MT

PL = Pys — Peyr (24)

2.3 GAS COOLER EVAPORATIVO

Neste trabalho, pretende-se de igual forma estudar a aplicagdo de mecanismos que
permitam reduzir a temperatura de saida do fluido apds o seu arrefecimento no gas cooler,
sendo este, outro factor critico na eficiéncia do sistema. No caso da maior parte das aplicagdes
de refrigeracdo e climatizacdo, o meio de rejeicdo de calor ¢ o ar exterior, sendo o
arrefecimento evaporativo um dos métodos mais comuns para efectuar a reducdo da
temperatura de condensagao nestas aplicagdes.

Este método ¢ habitualmente aplicado em torres de arrefecimento de circuito aberto ou
fechado no caso de aplicagdes de climatizacdo para edificios de grandes dimensdes, quando
existem unidades produtoras de 4gua gelada com condensadores arrefecidos com agua.

Sado também aplicados em instalacdes de refrigeragdo industrial que funcionam com o
amoniaco como fluido frigorigéneo, onde sdo utlizados condensadores evaporativos que
funcionam de forma semelhante a uma torre de arrefecimento de circuito fechado.

Existem ainda poucos artigos referentes a aplicacdo de condensadores evaporativos em
sistemas de refrigeracdo de CO:, sendo as aplicagdes comercializadas por fabricantes
praticamente inexistentes. (ASHRAE, 2022)

A auséncia de instalagdes reais com este tipo de sistemas motivou fortemente a investigagao
desenvolvida nesta dissertacdo, dado que alcancar a menor temperatura possivel a saida do
gas cooler ¢ um factor-chave para aumentar a eficiéncia dos sistemas.

Foi proposta a aplicacdo de um sistema de arrefecimento evaporativo directo, que consiste
num enchimento tipo favo de mel, construido num material com base em celulose, que aplica
um sistema de distribuicdo para manter o enchimento impregnado com agua, conforme
apresentado na figura 2.10. (Simarpreet Singh et al., 2021)

Este sistema € instalado na entrada do fluxo de ar antes dos tubos e alhetas do condensador
ou gas cooler, permitindo que o ar arrefeca ao evaporar a dgua existente no enchimento, antes
de trocar calor com o fluido frigorigéneo. O arrefecimento do ar serd realizado de acordo com
a sua temperatura de bolbo hiimido, existindo um elevado potencial de arrefecimento em locais

onde se verifica valores baixos de humidade relativa e temperatura elevada.
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A eficiéncia do arrefecimento evaporativo pode ser descrita através da equacao 25. Caso a
eficiéncia do arrefecedor evaporativo seja conhecida, serd possivel determinar a temperatura

do arrefecimento do ar através desta equacao. (Sushil Ashok Surwase et al., 2023)

o _ Text,bs - Tar,out
sat —
Text,bs - Text,bh

(25)

TN\
/ﬁ“i' ! \
[t (L $
@ N = N
d < NAARN \

k \: l).r‘a S 4 $ N
ﬂ LS L P 5

- ; . NN N v
¢ ;}, Water flow 0 Y Y

>~ %)

F"‘"‘p

Figura 2.10 — Desenho esquematico do arrefecedor evaporativo a aplicar no gas cooler
(Simarpreet Singh et al., 2021)

Foram obtidos resultados experimentais com este tipo de equipamentos, aplicado a um
sistema de refrigeracdo com COx de ciclo transcritico com ejectores € com permutador de calor
interno, onde se verificou um aumento do COP méaximo de 40%. Nos ensaios experimentais
foram aplicados enchimentos com diversas espessuras, tendo-se concluido que o aumento
mais significativo da eficiéncia do sistema ocorre com a aplica¢do de enchimentos até 10 cm.
Sendo o aumento da eficiéncia pouco significativo para espessuras superiores.

Verificou-se também uma eficiéncia do arrefecimento evaporativo entre 72% e 95% para
varias condi¢cdes de funcionamento. Estes valores foram obtidos com temperaturas do ar
exterior muito elevadas, entre 36°C e 46°C, num clima tipicamente tropical. (Simarpreet Singh

et al., 2021)
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Figura 2.11 — Valor do COP do sistema para varias espessuras de enchimento (Simarpreet

Singh et al., 2021)
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Figura 2.12 — Eficiéncia do arrefecimento evaporativo em funcao da espessura do
enchimento (Simarpreet Singh et al., 2021)

,

E necessario ter em conta que os dados apresentados, foram obtidos em ensaios
experimentais realizados num local de clima tropical, desta forma & expectavel que se
obtenham resultados distintos neste trabalho, sendo que o objectivo sera analisar o
funcionamento de um sistema com estas caracteristicas, mas em climas caracteristicos de
localidades do sul de Portugal.

De forma a obter informacdo que permita modelar o funcionamento deste tipo de
arrefecedores evaporativos, foi contactado o fabricante DRI que disponibilizou curvas
caracteristicas obtidas experimentalmente, referentes a eficiéncia de saturacao e perda de carga

no enchimento que fabricam. Estes dados encontram-se apresentados nas Figuras 2.13 e 2.14.
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Figura 2.14 — Curvas da perda de carga no enchimento (DRI, 1998)

2.4 PERFIL DE VARIACAO DA POTENCIA FRIGORIFICA EM SUPERMERCADOS

Visto que se pretende realizar a simulagdo do funcionamento do sistema frigorifico ao
longo de diversas horas, para além de ser necessario considerar a variagdo das condigdes de
temperatura e humidade relativa do ar exterior ¢ fundamental considerar um perfil aproximado
da variagdo da poténcia frigorifica requerida pelos evaporadores dos expositores € camaras
frigorificas. Embora estes equipamentos se encontrem no interior do supermercado que ¢ um
espago climatizado, reduzindo assim a sua exposi¢cdo a grandes variacdes de temperatura,

existem outros factores que fazem variar a poténcia frigorifica como aberturas de porta,
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entrada de novos produtos nos periodos de reposicdo e periodos de descongelacdo dos

evaporadores.

Foi proposto por Mitsopoulos et al. (2019), o conceito de factor de carga para descrever o

perfil de variagdo da poténcia frigorifica em fun¢ao da sua poténcia frigorifica nominal. Neste

estudo, foram analisadas instalagdes de supermercados e estabelecida de forma empirica uma

equacao para determinar o factor de carga para as poténcias de baixa e média temperatura.

A expressao proposta para o calculo dos factores de carga encontra ilustrada na expressao

26, sendo os coeficientes a aplicar na equagao ilustrados na tabela 2.1.

7
LR = z a;. sin(bi. h+ Ci), h=1.2,..,24
i=1

(26)

Tabela 2.1 — Coeficientes equagdo factor de carga (Mitsopoulos et al., 2019)

Coeficientes

Média Temperatura

Baixa Temperatura

aj
by
Ci
az
b2
C2
as
b3
C3
as
ba
C4
as
bs
Cs
a6
bs
Co
a7
b7
c7

1,381
0,1002
0,3306
0,4114
0,2238

2,23
0,0972
0,4595

2,475

0,03475
0,8898
0,2602

3,721

1,49

0,08619
0,03172

1,707
0,1748

3,714

1,489
-3,059

2,17
0,0901
1,337
2,3
0,244
2,918
1,408
0,3151
5,193
0,05981
0,8816
-1,107
0,07208
1,551
0,2689
0,09259
2,177
0,8675
0,06151
2,587
2,738
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2.5 RESUMO E DISCUSSAO

As fontes bibliograficas analisadas ao longo deste capitulo desempenharam um papel
crucial no desenvolvimento tedrico deste trabalho, fornecendo a fundamentagdo necessaria
para a formulacao e aplicagdo dos modelos propostos. A revisdo bibliografica permitiu
identificar metodologias estabelecidas, que serviram como referéncia para a realizagdo do
trabalho em questdo, possibilitando, ainda, a comparacdo dos resultados obtidos com os
estudos semelhantes.

As equacdes e metodologias apresentadas nas fontes bibliograficas foram aplicadas de
forma eficaz, resultando em dados que se mostram coerentes com os objectivos definidos para
o estudo. No entanto, relativamente as correlagcdes empiricas apresentadas por Laura Nebot-
Andrés et al. (2021), expressas nas equagdes 6 ¢ 7, verificou-se que os valores obtidos
apresentam algum desvio em relagdo ao ponto méximo do COP. Embora os resultados obtidos
estivessem proximos do esperado, ndo atingiram a precisdo desejada. Este facto evidenciou a
necessidade de uma andlise mais aprofundada, adaptada as condi¢des especificas da
instalacdo, tendo em conta as suas caracteristicas e os parametros operacionais particulares.
Por essa razao, este método de calculo ndo foi aplicado no desenvolvimento dos modelos. Foi,
assim, desenvolvido um método de calculo distinto da pressao Optima, que se encontram
apresentados no capitulo 3.

A andlise do estado de arte permitiu incorporar tipologias de instalagdes mais recentes,
garantindo a actualidade e pertinéncia do estudo no contexto actual da area. A consideragdo
destas tipologias ndo sO enriqueceu a investigacdo, mas também proporcionou uma
compreensdo mais abrangente das tendéncias emergentes e das inovagdes tecnoldgicas
aplicaveis.

Adicionalmente, a recolha de dados relativos aos padrdes operacionais tipicos de
instalacdes de refrigeragdo comercial permitiu realizar simulagdes com base em informagdes
realistas, o que foi determinante para a obtencdo de resultados mais alinhados com o
funcionamento de instalacdes reais. Este aspecto contribuiu significativamente para a
validacdo dos modelos propostos e para a sua aplicabilidade em contextos reais.

Em sintese, a combinagdo da base tedrica sélida com a andlise critica das metodologias
aplicadas, e a adaptacdo as condigdes reais de operagdo, refor¢a a relevancia e a

contextualizagao deste estudo.
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Neste capitulo, apresenta-se a metodologia adoptada para o desenvolvimento do modelo
numérico destinado a simulagdo do funcionamento do sistema de refrigeracao transcritico com
COy. Inicialmente, descrevem-se as principais caracteristicas do sistema em estudo, bem como
as premissas estabelecidas para a constru¢cdo do modelo. Em seguida, detalham-se os métodos
de simulacdo utilizados, incluido as equagdes que regem os processos termodindmicos
associados. Adicionalmente, sdo descritas também as metodologias aplicadas para integrar no
modelo o funcionamento de um gas cooler com arrefecimento evaporativo e um sistema de
ejectores.

Este capitulo proporciona, assim, uma visdo abrangente do processo de desenvolvimento
do modelo e das decisoes tomadas ao longo do seu desenvolvimento, servindo de base para a

analise dos resultados obtidos apresentadas nos capitulos subsequentes.

3.1 METODOLOGIA

A metodologia adoptada para o desenvolvimento deste trabalho fundamenta-se na
constru¢dao de um modelo termodindmico baseado em métodos numéricos, com o objectivo de
simular o funcionamento de uma instalacgao frigorifica.

Para a constru¢ao do modelo e a realizagcdo das simulagdes, optou-se por utilizar o software
Engineering Equation Solver (EES), amplamente utilizado para a resolugdo de problemas
termoenergéticos. O EES possui uma extensa biblioteca de propriedades termodindmicas e
psicrométrica, permitindo calcular de forma expedido pardmetros como a entalpia especifica,

entropia especifica, temperatura e pressao, essenciais para a modelagdo do ciclo frigorifico.
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Além disso, o programa possibilita a criacdo de graficos, diagramas e tabelas paramétricas,
facilitando a interpretagdo dos resultados obtidos nas simulagdes.

Foram ainda utilizados diversos programas de seleccao de fabricantes como meio para obter
dados reais ou empiricos referentes aos componentes do sistema. A inclusdo destes dados
tornou-se essencial para garantir que o modelo desenvolvido seja consistente com as condigdes
de operacdo de instalagdes reais.

O tratamento e analise de dados foi realizado no Microsoft Excel, incluindo a organizagao
da informagdo e a execucdo de calculos complementares. Além disso, a maior parte das
regressoes lineares para a obtencdo de polindmios foi realizada nesta plataforma, permitindo

a determinagdo de relagdes matematicas entre as variaveis em estudo.

3.2 TIPOLOGIA DA INSTALACAO E PARAMETROS DE FUNCIONAMENTO

Para iniciar o desenvolvimento do modelo do ciclo de referéncia, foi necessario caracterizar
a tipologia da instalagdo frigorifica a simular. Optou-se por considerar uma instalagio aplicada
a um supermercado, uma vez que este tipo de estabelecimentos tém registado uma
implementagao crescente de sistemas de refrigeragdo com CO», conforme descrito no capitulo
1.

Adicionalmente, tornou-se essencial definir a dimensao e poténcia frigorifica da instalagao.
Para tal, com o objectivo de simular uma instalacdo tipica de supermercados existentes em
Portugal, foi realizada uma andlise de supermercados e hipermercados da cadeia
CONTINENTE, tendo-se verificado que a maior parte das lojas desta cadeia encontram-se
classificadas na categoria de grande supermercado com uma area média total de vendas de
2000 m?, sendo cerca de 80% da 4area de vendas dedicada a distribui¢io de produtos
alimentares. (SONAE, 2018)

Para definir a poténcia frigorifica e os parametros operacionais de uma instalagdo de um
supermercado desta dimensdo, foi analisado um caso de estudo (Mitsopoulos et al., 2019),
onde sdo apresentados parametros de funcionamento e poténcia de uma instalagao frigorifica
referente a um supermercado com uma area de vendas dedicada a distribuigdo alimentar de
1866 m?, enquadrando-se, assim, na mesma categoria de grande supermercado.

Esta instalacdo frigorifica ¢ composta por diversos expositores e vitrines refrigeradas na
area de vendas, existindo também uma zona de armazenagem com 4 camaras de conservacao
de produtos frescos e 1 cadmara de conservagao de congelados.

A poténcia frigorifica instalada referente aos expositores e camaras de conservacao de

refrigerados ¢ de 60 kW. Quanto as unidades de conservacdo de congelados a poténcia
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frigorifica instalada ¢ de 35 kW. Os parametros de funcionamento encontram-se ilustrados na

Tabela 3.1.

Tabela 3.1 — Condi¢des de funcionamento nominais da instalagao

Parametro de funcionamento da instalagao Valor
Poténcia frigorifica camaras e expositores de conservacao de congelados 35 kW
Poténcia frigorifica camaras e expositores de conservacao de refrigerados 60 kW
Temperatura de evaporacao média evaporadores de congelados -30°C
Temperatura de evaporacdo média evaporadores de refrigerados -6,5°C
Sobreaquecimento evaporadores de conservacao de congelados 10K
Sobreaquecimento evaporadores de conservagao de refrigerados 10K

Os valores apresentados na Tabela 3.1 foram aplicados como base para definir os

parametros de funcionamento da instalagdo que se pretende simular. Foi, no entanto,

considerada uma temperatura de evaporagao de -8°C, para a média temperatura, uma vez que,

numa instalag@o centralizada deve ser assumida a temperatura de evapora¢do mais baixa entre

todos os moveis e camaras frigorificas. Dado que a pressdo de evaporacdo tera de ser

equalizada nas linhas de aspiracao principais da baixa e média temperatura.

Assim, considerando que existem equipamentos com diversos set-points de temperatura,

entre eles, o caso das camaras de produtos refrigerados que operam com um set-point de

temperatura de 0°C, de acordo com a norma EN 328, podem funcionar com uma temperatura

de evaporagao de -8°C, valor este que foi adoptado no modelo.

EN 328 - Forced convection unit air coolers for refrigeration - test procedure for

establishing the performance

Standard Air inlet Evaporating
conditions for temperature temperature
refrigerants [eC] [eC]
SC1 +10 0 10
SC2 0 -8 8
SC3 -18 -25
SC4 -25 -31

Figura 3.1 — Especificagdo da temperatura de evaporacdo de acordo com a norma EN 328

(Inverno, 2024)
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Estabeleceu-se que quando a instalagdo funciona com ciclo subcritico, pretende-se obter um
subarrefecimento no condensador de 3 K.

Considerou-se ainda que a tubagem de aspiragdo se encontra bem isolada termicamente,
assumindo-se que todo o sobreaquecimento ocorre nos evaporadores e, portanto, corresponde
exclusivamente a sobreaquecimento util. Deste modo, o sobreaquecimento ao longo da
tubagem de aspiracao foi desprezado.

Os parametros de funcionamento seleccionados para a simulagao encontram-se ilustrados

na tabela 3.2.

Tabela 3.2 — Pardmetros de funcionamento seleccionadas para o modelo

Parametro de funcionamento da instalacao Valor
Poténcia frigorifica camaras e expositores de conservacao de congelados 35 kW
Poténcia frigorifica camaras e expositores de conservacao de refrigerados 60 kW
Temperatura de evaporacdo média evaporadores de congelados -30°C
Temperatura de evaporacdo média evaporadores de refrigerados -8°C
Sobreaquecimento evaporadores de conservacao de congelados 10 K
Sobreaquecimento evaporadores de conservacao de refrigerados 10K
Subarrefecimento 3K

Para além dos parametros especificados na tabela 3.2, considerou-se um parametro de
controlo da temperatura do fluido a saida do gas cooler, representado pela equacdo 27. De
acordo com fabricantes deste tipo de sistemas, ¢ comum a utilizagdo de um diferencial de
temperatura entre a saida do fluido e a temperatura do ar exterior entre 2 K e 3 K. (TEWIS,
2025)

Desta forma, o gas cooler ajusta a sua capacidade, através da variacdo da velocidade dos

ventiladores, com o objectivo de manter este set-point.
TS = Text + 3 (27)
Quanto a temperatura de condensacao durante os periodos de funcionamento em ciclo
subcritico, considerou-se inicialmente uma diferenca entre a temperatura do ar exterior e a

temperatura de condensagdo de 5 K. No entanto, durante o processo de selec¢ao do gas cooler,

verificou-se que seria necessario sobredimensionar consideravelmente o mesmo para garantir
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esse diferencial de apenas 5 K no funcionamento subcritico. Desta forma, optou-se por
considerar uma diferencga de temperatura de 8 K, conforme representado na equagao 28.

Considerou-se ainda uma temperatura de condensacao minima de 15°C. Assim, quando a
temperatura do ar exterior ¢ inferior a 7°C, a temperatura de condensagdo tera um valor fixo
de 15°C. Optou-se por aplicar esta fun¢ao de controlo de acordo com os limites de operacao
dos compressores seleccionados no subcapitulo 3.4.

De acordo com parametros de funcionamento ilustrados na figura 3.2, verifica-se que para
uma temperatura de condensacdo de 15°C, o compressor opera proximo do seu limite inferior

de funcionamento.

T — Text + 8 Text - 7 28
cond — ( )
15 Tope <7
‘-JW BITZER SOFTWARE
° ‘ H = II - Result Limits Technical Data Dimensions Accessories Informatior
Reciprocating Compressors, Semi-Hermetic v
100% v
Mode Refrigeration and air condit... v
Refrigerant R744 (CO2) v @ -
Reference temperature w
100 4
Compressor type Transcritical v
90 1
Series Standard v
Operating mode Subcritical v 807
Motor version all v 70 4

pc [bar)

Compressor selection ~

601
QO Cooling capacity kW 50 4
© Compressor model AMTE-TK v Atoh=10K

40 1

O Incl. former types

15 20 25 30 35 40

Operating point ~ po [bar]
Evaporating SST -8 °c
Condensing SDT 15 °C Legend
Operating conditions ~ M2: motor 2
Liq. subc. (in condenser) v 3 K
=-=-=-= QOperation above designated line not allowed for following compressor models: 4PTE, 4PTC
Suct. gas superheat v 10 K

Useful superheat 10 K @ [E2] mind operating parameters
*A

Figura 3.2 — Limites de funcionamento dos compressores de média temperatura (BITZER
Software, v7.0.3.1)

Foi igualmente necessario definir os limites de opera¢do que determinam se o sistema
funciona em ciclo transcritico ou subcritico, de modo a permitir que o modelo realize a
simulagdo de forma automatica, com base num ficheiro de dados climéticos.

Quando um sistema que funciona com CO> opera na regido subcritica, a rejeicdo de calor
com uma temperatura de condensacdo de 25°C ocorre de forma semelhante a um ciclo

frigorifico com outros fluidos frigorigéneos. Com uma temperatura de condensacao de 30°C,
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o ciclo mantém-se subcritico, no entanto, nesta regido, a diferenca de entalpias especificas
entre o vapor e o liquido saturado ¢ relativamente pequena.

Consequentemente, o processo de condensagao torna-se ineficiente. Por esta razao, impde-
se uma pressao mais elevada de forma a manter o funcionamento em ciclo transcritico,
evitando o processo de condensagdo proximo da temperatura critica, 0 que compromete o
rendimento do sistema. (DANFOSS, 2023)

Pelo facto de ter sido adoptado um diferencial de temperatura de 8 K no dimensionamento
do condensador, apenas ¢ possivel operar com uma temperatura de condensagao de 25°C
quando a temperatura do ar exterior for igual ou inferior a 17°C. Assim, foi imposta uma
condi¢do de controlo no modelo, que define que o sistema funciona em ciclo transcritico
quando a temperatura do ar exterior € superior a este valor. Esta fung¢do de controlo foi
implementada no modelo através do calculo de duas varidveis binarias, representado nas

equagoes 29 e 30.

(1 T >17

re = {0 Tope < 17 (29)
(0 T >17

S¢= { 1 Top <17 (30)

3.3 PERFIL DE VARIACAO DA POTENCIA FRIGORIFICA AO LONGO DO DIA

Para estimar o perfil de variagdo diaria da poténcia frigorifica a ser aplicado nas simulagdes,
foi utilizado o método proposto por Mitsopoulos et al. (2019), descrito no subcapitulo 2.4.

Através da aplicagdo da equacdo 26, foram obtidos os valores dos factores de carga
apresentados na tabela 3.3. Considerou-se que as poténcias frigorificas maximas representadas
na Tabela 3.2 ocorrem quando os factores de carga sao méximos. Por esta razao, foi necessario
determinar os valores nominais que correspondem a um factor de carga de 1. Aplicando as
equagoes 31 e 32 obteve-se o perfil diario da poténcia frigorifica de média e baixa temperatura

que ¢ apresentado na Tabela 3.3.

Qe,nom = 21;‘” (31)
Qe = Qe,nom X LR (32)
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Tabela 3.3 — Perfil diario das poténcias frigorificas de média e baixa temperatura

Hora LRmt LRyt Qemt (KW) QeLt (KW)
1 0,927 1,186 47,7 30,5
2 0,856 0,965 44,1 24,8
3 0,819 0,838 42,2 21,6
4 0,864 0,833 44,5 21,4
5 0,842 0,796 433 20,5
6 0,774 0,896 39,8 23,1
7 0,849 0,910 43,7 23,4
8 1,014 0,974 52,2 25,1
9 1,038 1,360 53,4 35,0
10 0,956 1,068 49,2 27,5
11 0,988 0,980 50,8 25,2
12 1,101 1,158 56,6 29,8
13 1,104 0,917 56,8 23,6
14 1,035 1,020 53,3 26,3
15 1,059 0,949 54,5 24,4
16 1,139 0,912 58,6 23,5
17 1,122 1,093 57,7 28,1
18 1,020 0,985 52,5 25,3
19 0,985 0,865 50,7 22,3
20 1,068 0,983 55,0 25,3
21 1,166 1,227 60,0 31,6
22 1,153 1,051 59,3 27,1
23 1,049 1,054 54,0 27,1
24 0,989 1,014 50,9 26,1

Nas figuras 3.3 e 3.4, sdo também apresentados graficamente os perfis diarios das poténcias

frigorificas de baixa e média temperatura. Verifica-se que ndo ocorre uma variagdo drastica

ao longo do dia, apresentando-se uma oscilacdo estavel durante todo o periodo, ao contrario

do que ocorre, por exemplo, em sistemas de climatizagao.
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23 45 6 7 8 91011121314 1516 17 18 19 20 21 22 23 24
Hora (h)

Poténcia frigorifica MT (kW)
[\ (O8] ey [, [*)) ~
S S (e S S (e}

—
(=)

0

Figura 3.3 — Perfil diario da poténcia frigorifica de média temperatura
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Figura 3.4 — Perfil diario da poténcia frigorifica de baixa temperatura

3.4 ANALISE DE DADOS CLIMATICOS

Para além da variagdo da poténcia frigorifica, os dados climaticos sdo também
fundamentais para simular o funcionamento de uma instalagdo frigorifica.

Com o objectivo de obter dados climaticos dos locais onde se pretende simular o
funcionamento da instalacdo, foi aplicado o software SCE.CLIMA, disponibilizado pela
Direccao-Geral de Energia e Geologia (DGEG). Este software permite gerar ficheiros de dados
climaticos, os quais servem como dados de referéncia para o Sistema de Certificacao

Energética de Edificios (SCE). As localidades seleccionadas para a realizacao das simulagdes
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foram Beja e Faro, com o objectivo de representar dois climas distintos do sul de Portugal.

Um clima caracteristico do interior € um clima tipico do litoral sul.

=Y

oA

Diregdo Geral de Energia e Geologia

Anos Meteoroldgicos de Referéncia @ “:E’
ersao 1.0 fou 16)

or municipio Zona climética

Temperatura mensal: média, minimo e maximo absolutos (*C)

0 -

NUTS 3: Algarve
Latitude: 37,3 "N [nominal) 35
Longitude: 8,0 W [nor )

1)
Altitude: 145 m [referéneial

O ritwe 2 m 0
) F M A M 1 1 A 5 O N D
Estatisticas climiticas | J_ F M A M 1 ) A S O N D

Referéncia | Estelocal T|125 13,3 150 16,3 188 21,3 24,3 24,3 22,5 19,8 161 13,7 °C
@ Etoio o sauecimento minT| 55 50 68 65 11,3 11,5 14,4 14,2 12,0 124 83 45°C
periodo: 4,8 48 meses maxT|20,8 21,9 252 257 269 32,0 34,9 34,0 33,8 285 24,1 223°C
Tmédia: 113 121 G| 32 39 63 75 91 98102 93 69 50 34 2,8 kWh/m?
ra ol 12 1,7 23 26 28 2,7 26 23 23 18 13 12kWh/m?
Ul 85 83 77 73 69 66 63 64 69 77 82 85 %
v| 24 29 31 34 34 30 36 37 35 26 28 2E6m/s

-ﬂ preparar ficheire

Zonas regulamentares de ver3o e inverno
SCE [formato para Calculo Dindmico Simplificado) - V3 I

Figura 3.5 - Software de preparagdo dos ficheiros de dados climaticos (SCE.CLIMA, v1.0)

Antes de serem efectuadas simulagdes energéticas mensais, pretendeu-se realizar
simulacdes detalhadas para um dia tipico de Verdo numa das localidades escolhidas. O
objectivo foi analisar e definir pardmetros de funcionamento da instalagdo a utilizar como
padrdo para as simulagdes mensais realizadas posteriormente.

Para este efeito foi efectuada a média dos valores de temperatura e humidade relativa para
cada hora e dia dos meses de Julho e Agosto para o distrito de Beja e Faro. Na Tabela 3.4
encontra-se ilustrada a variacao hora a hora da temperatura de bolbo seco e humidade relativa
para um dia tipico de Julho na cidade de Beja, tendo sido a localidade e més onde se
verificaram as temperaturas médias mais elevadas. De igual forma, sdo apresentados os
valores para um dia tipico de Julho em Faro na tabela 3.5.

Foram ainda definidas as altitudes para ambos os locais, com base na altitude média pré-

definida no software SCE.CLIMA, sendo de 20 m para Faro e 178 m para Beja.

Tabela 3.4 — Dados climaticos do dia tipico de Julho em Beja

Hora Tos (°C) ¢ (%)
1 22,4 75,5
2 21,2 80,0
3 20,0 83,9
4 19,1 87,0
5 18,4 89,1
6 18,0 90,2
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7 17,9 90,5
8 18,7 88,3
9 21,0 80,6
10 243 68,8
11 27,9 55,7
12 31,2 439
13 33,5 35,7
14 343 32,9
15 34,1 33,5
16 33,7 34,9
17 33,1 37,4
18 32,1 40,6
19 31,0 447
20 29,7 492
21 28,3 54,3
22 26,8 59,6
23 253 65,2
24 23,9 70,4

Tabela 3.5 — Dados climaticos do dia tipico de Julho em Faro

Hora Tos (°C) ¢ (%)
1 21,6 73,1
2 20,7 76,0
3 19,8 78,8
4 19,2 81,4
5 18,7 83,1
6 18,4 84,1
7 18,3 84,5
8 18,9 82,5
9 20,5 76,6
10 22,9 68,0
11 25,6 58,5
12 27,9 50,0
13 29,6 44,1
14 30,2 41,9
15 30,1 42,3
16 29,8 43,5
17 29,3 45,1
18 28,6 47,5
19 27,8 50,4

20 26,9 53,7
21 25,9 57.4
22 24.8 61,3
23 23,7 65,3
24 22,6 68,8
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Optou-se assim por aplicar uma temperatura de bolbo seco de projecto de 35°C para

estabelecer os parametros de selec¢do dos compressores e gas cooler.

3.5 SELECCAO DOS COMPRESSORES E CONTROLO DE CAPACIDADE

Com o objectivo de implementar no modelo as especificacdes de funcionamento de
compressores reais, optou-se por realizar a selec¢do dos mesmos aplicando o programa do
fabricante BITZER. Este programa permite realizar a seleccdo dos compressores para o tipo
de sistema que se pretende simular, ou seja, uma central frigorifica com recipiente separador
de fases e compressao paralela de vapor. O que tornou o processo mais expedito e preciso.

Conforme ilustrado na Figura 3.6, foram considerados na selec¢do, os pardmetros definidos
na Tabela 3.2, referentes as poténcias frigorificas, sobreaquecimento nos evaporadores ¢
respectivas temperaturas de evaporagdo. Tendo sido assumida uma temperatura de bolbo seco
de projecto para o ar exterior de 35°C, o que aplicando a condi¢do definida na equacao 27,
correspondeu a uma temperatura do fluido a saida do gas cooler de 38°C.

Optou-se ainda por definir uma pressao correspondente a temperatura de saturagdo de 5°C
para o recipiente separador de fases, dado que este se encontra dentro dos limites ideais de
operagdo pratica para este tipo de sistemas. (EMERSON, 2016)

Por fim, considerando que sera aplicado um permutador de calor interno, foi definido que
o permutador de calor ird garantir um sobreaquecimento de 10 K ao vapor saturado que ¢
aspirado pelos compressores, realizando simultaneamente um arrefecimento adicional do

fluido na saida do gas cooler.

Selection: CO2 systems
(COP/EER Evaporator: 1,55

Input Values LT stage MT stage Parallel stage

System Flashgas 38,0°C
Series Standard Standard Standard

Operating mode Subcritical Transcritical Transcritical

Number compressors 4 5 3

Ewvaporating SST -30,00 °C -8,00°C

Evaporator superheat 10,00 K 10,00K

Suction line superheat 0K 0K oK 36.7°C
High pressure Auto

Gas cooler outlet 380°C A
Intermed. pressure 39,7 bar(a) / 5,00 °C

IHX Flashg. - Gas c. 10,00 K 5.0°C |
Supply frequency 50Hz ' J
Supply voltage 400v =

Figura 3.6 - Parametros de seleccdo dos compressores (BITZER Software, v7.0.3.1)
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Na Figura 3.7 sdo apresentados os resultados da seleccdo realizada para as condigdes de
funcionamento em que as poténcias frigorificas de baixa e média temperatura requeridas sao
as maximas, simultaneamente com as condi¢des de temperatura do ar exterior de projecto.

Devido a terem sido aplicados multiplos compressores para a baixa temperatura, média
temperatura e para a compressao do vapor formado no recipiente separador de fases, uma das
formas de controlar a capacidade da instalacdo em func¢do da poténcia frigorifica requerida

serd através do arranque ou paragem do nimero necessario de compressores.

Result

ICompressor LT stage 2HSL-3K 2HSL-3K 2HSL-3K 2HSL-3K

Compressor frequency - Hz 55,0 Hz -Hz —-Hz - Hz

Evaporator capacity 35,0 kW 9,39 kW 8,52 kw 8,52 kW 8,52 kW

Ewvaporator mass flow 535 kg/h - - - -

Ratio - 26,9 % 244 % 24,4 % 24,4 %

Power input 7,08 kW 1,92 kW 1,72 kw 1,72 kW 1,72 kW

Current 14,57 A 360A 3,66 A 3,66 A 3,66 A

Voltage range - 380-420V 380-420V 380-420V 380-420V

Mass flow 535 kg/h 143,6 kg/h 130.4 kg/h 130,4 kg/h 1304 kg/h

Total superheat 990K 9,90 K 9,90 K 9,90 K 9,90 K

Discharge gas temp. w/o cooling 41,8°C 421°C $7°C 41,7 °C 41,7 °C

ICompressor MT stage 4MTE-7TK AMTE-7TK 4MTE-7K 4MTE-TK 4AMTE-7TK
Compressor frequency -Hz 50,0 Hz -Hz —-Hz - Hz - Hz
Evaporator capacity 63,5 kW 12,69 kW 12,70 kW 12,70 kW 12,70 kW 12,70 kW
Evaporator mass flow 966 kg/h - - - - -

Ratio - 19,99 % 20,0 % 20,0 % 20,0 % 20,0 %
Gas cooler capacity 162,1 kW 20,7 kW 20,7 kw 20,7 kW 20,7 kW 20,7 kW
Gas cooler mass flow 2608 kg/h - - - - -

Power input 39,5 kw 7,88 kW 7.89 kw 7,89 kW 7.89 kW 7.89 kW
Current B7,1A 13,07 A 1351 A 13561 A 1351 A 1351A
Voltage range - 380-420v 380-420V 380-420v 380-420V 380-420V
Mass flow 1501 kg/h 300 kg/h 300 kg/h 300 kg/h 300 kg/h 300 kg/h
Total superheat 231K 231K 231K 231K 231K 231K
Discharge gas temp. w/o cooling 138,0°C 137.9°C 138,0 °C 138,0 °C 138,0°C 138,0°C
optimal high pressure 93,7 bar(a) - - - - -
ICompressor Parallel stage 2KTE-7K 2KTE-7K 2KTE-7K

Compressor frequency - Hz 39,0 Hz —~Hz - Hz

Ratio - 274 % 36,3 % 36,3 %

Power input 17,00 kW 4,81 kW 6,10 kw 6,10 kW

Current 3286A 10,73 A 10,96 A 10,96 A

Voltage range - 380-420v 380-420V 380-420Vv

Mass flow 1106 kg/h 303 kgih 402 kgih 402 kg/h

Total superheat 10,00K 10,00 K 10,00 K 10,00 K

Discharge gas temp. w/o cooling 94,6°C 958 °C 94,1°C 94,1°C

Figura 3.7 — Resultado da selecg@o dos compressores (BITZER Software, v7.0.3.1)

Embora a utilizagdo de multiplos compressores em cada etapa permita um controlo simples
da capacidade da instalacdo, o fabricante apresenta dois mecanismos adicionais que permitem
modelar de forma precisa o caudal de fluido comprimido pelos compressores, de acordo com
a capacidade requerida a central frigorifica.

Em primeiro lugar, o compressor principal de cada etapa possui um variador de frequéncia
que permite controlar a velocidade do motor eléctrico do compressor, regulando desta forma
o caudal de fluido comprimido. Como ilustrado na Figura 3.8, o compressor da média
temperatura pode funcionar com uma frequéncia entre 25 Hz e 60 Hz, e os restantes

compressores entre 30 Hz e 75 Hz.
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Selection: VARIPACK

Result

Compressor: 2KTE-7K 4MTE-7K (MT)  2HSL-3K (LT)
(Parallel)

Recommendation: FNY+24-4 FNY+18-4 FMY+10-4

Selection FNY+24-4 FNY+18-4 FMY+10-4

Compressor frequency: 39 Hz 50 Hz 55 Hz

Recommended operating point: A A A

Selected operating point: A A A

Power input 4,65 kW 8,07 kW 1,96 kW

Current (400V) 6,86 A 11,77 A 292 A

Max. current 13,75 A 14,40 A 4,86 A

min. cooling capacity 5,15 kW (30 Hz) 5,75 kW (25 Hz) 5,51 kW (30 Hz)

max. cooling capacity 14,70 kW (75 Hz) 15,75 kW (60 Hz) 14,66 kKW (75 Hz)

Frequency range 30 Hz..75 Hz 25 Hz..60 Hz 30 Hz..75 Hz

Enclosure class IP66 IP66 IP66

Figura 3.8 — Resultado da selecg@o dos compressores (BITZER Software, v7.0.3.1)

O segundo mecanismo, instalado nos restantes compressores, ¢ o sistema CRII. Este
sistema ¢ composto por um conjunto de vélvulas electromagnéticas instaladas nas cabegas dos
compressores. Este sistema funciona através do principio de inactivacao de cilindros, através
de um pistao de controlo que bloqueia a passagem do fluido na cdmara de aspiragdo para o
cilindro que se pretende desactivar. Desta forma, num compressor com 4 cilindros, com o

sistema CRII instalado em ambas as cabecas, € possivel controlar a sua capacidade entre 25%

e 100%. (BITZER, 2018)

Fig. 6: Structural design of the CRII capacity regulator

1 Magnetic coll 2 Suction gas chamber
3 Discharge gas cham- 4 Check valve
ber

Figura 3.9 — Sistema de controlo de capacidade CRII (BITZER, 2018)
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Figura 3.10 — Desenho de compressores com o sistema CRII (BITZER, 2018)

A gestdo destes sistemas sera efectuada por um controlador electronico, que através da
aplicagdo de um algoritmo ird manter a pressdo de aspiracdo de acordo com o set-point
definido, controlando assim a capacidade requerida aos compressores.

Através da aplicagdo destes mecanismos, combinados com a paragem e arranque dos
multiplos compressores, ¢ possivel reduzir as variagdes na pressdo de aspiragdo a valores
minimos. (BITZER, 2018)

Tendo em conta a implementacdo destes mecanismos de controlo, optou-se por considerar,
no desenvolvimento do modelo do sistema, uma abordagem simplificada e em regime
permanente, na qual a poténcia frigorifica ira ser definida unicamente em fun¢do do perfil
diario estabelecido no subcapitulo 3.2. O caudal méssico de fluido comprimido serd, assim,
calculado em funcdo destas poténcias, permitindo que o modelo determine os restantes

parametros de funcionamento através destes dados de entrada.

3.6 DESENVOLVIMENTO DO MODELO TERMODINAMICO

Iniciou-se o desenvolvimento do modelo com a analise termodinamica do sistema de
refrigeragdo, que foi identificado no subcapitulo 2.2 como o sistema de referéncia para a
aplicacdo dos mecanismos de melhoria.

Para este efeito, foi necessario definir as propriedades termodindmicas de cada ponto do
ciclo frigorifico. As temperaturas de evaporacdo de média e baixa temperatura definidas na
Tabela 3.2, permitem definir as propriedades dos pontos 1 e 11 ilustrados na Figura 3.11. Os
pontos 2 e 12 também se encontram definidos através dos valores de sobreaquecimento

definidos anteriormente.
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Foi ainda necessario estabelecer uma pressao de funcionamento para o recipiente separador
de fases. Optou-se assim por aplicar um valor de pressdo constante para os varios pontos de
funcionamento, sendo a analise realizada em regime permanente. A pressdo de saturacao
seleccionada correspondente a uma temperatura de 5°C, tal como foi definido no subcapitulo
3.1.

Apo6s definida esta pressdo, foi possivel determinar as propriedades termodinamicas dos
pontos 7 e 9, tal como os pontos 8 e 10, pois estes possuem um valor de entalpia especifica
idéntico ao do ponto 7, considerando que o processo que ocorre nos dispositivos de expansao

¢ isentalpico.

R744
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Figura 3.11 - Ciclo frigorifico transcritico com compressao paralela de vapor representado
no diagrama P-h
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Figura 3.12 - Esquema simplificado da instalagdo

Quanto aos restantes pontos, embora a sua pressao seja conhecida, as restantes propriedades
termodinamicas sdo desconhecidas e desta forma nao ¢ possivel caracteriza-los. Assim foi
necessario definir um conjunto de equacdes que definem o valor da entalpia especifica de cada
um dos pontos do ciclo.

O ponto 13 resulta da compressdo de vapor sobreaquecido proveniente dos evaporadores
de baixa temperatura. Dado que a compressao do ponto 12 para o ponto 13, num sistema real,
ndo € isentropica, a entalpia especifica no ponto 13 pode ser determinada com base no
rendimento isentropico do compressor, conforme demonstrado na equacao 33. Para tal, utiliza-
se o valor da entalpia especifica de um ponto ideal, designado por 13s, cuja entropia especifica
¢ igual a do ponto 12.

Aplicando o mesmo método, os pontos 4 e 16 podem ser determinados através das

expressoes 31 e 32 respectivamente.

h13 ise — h12
, = 33
nlse,LT h13 _ h12 ( )
Ry ise — hs
NiseMT = ﬁ (34)
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Nig,ise Nqyq
) L 35
Thse,FG h16 h14 ( )

Quanto ao ponto 3, o mesmo resulta da mistura do fluido na descarga dos compressores da
baixa temperatura e do fluido a saida dos evaporadores de média temperatura. Assim, para
determinar o valor da entalpia especifica do ponto 3 ¢ possivel realizar um balango de massa

e energia entre os fluxos de entrada e o fluxo de saida, aplicando as equagdes 36 e 37.

Me X hg = Mg yr X hy + Mg 7 X hy3 (36)

Me = Meyr + Me LT (37)

Foi aplicado o mesmo método para determinar a entalpia especifica do ponto 17,

implementando as equacdes 38 e 39 no modelo.

Tilgc X h17 = Tfle X h4, + mfg X h16 (38)

Mge = Mg + Mpg (39)

Ser4 ainda necessario realizar um balango de massa e energia ao recipiente separador de
fases, entre os fluxos de entrada e saida, de forma a determinar o caudal méssico de vapor
saturado que se forma no recipiente e terd de ser comprimido no grupo de compressores
paralelo. O caudal de vapor formado no recipiente separador pode ser determinado através da
expressdo 40. Considerou-se que o recipiente se encontra bem isolado termicamente e ¢

possivel desprezar os ganhos de calor externos.

mgc X h6 = The X hg + ThFG X h7 (40)

Todos os caudais massicos no modelo sdo definidos em funcdo do caudal de fluido que
circula nos evaporadores. Este, por sua vez, ¢ determinado com base nas poténcias frigorificas
de média e baixa temperatura, conforme as expressoes 41 e 42. Considera-se que a poténcia
frigorifica varia em fun¢do da carga de arrefecimento requerida pelos evaporadores dos
moveis expositores e das camaras frigorificas, de acordo com os perfis diarios previamente

definidos.
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Qe,MT = me,MT(hZ - hs) (41)

Qe,LT = me,LT(hlz - th) (42)

Por fim, considerou-se a aplicagdao de um permutador de calor interno (IHX) na central
frigorifica, o qual permite obter o sobreaquecimento do vapor saturado formado no recipiente
separador, garantido simultaneamente um arrefecimento adicional do fluido a saida gas
cooler. Foi estipulado que este permutador controla o sobreaquecimento do vapor aspirado do
recipiente, de forma a manter um sobreaquecimento de 10 K. Assim, o ponto 14 encontra-se
definido, sendo possivel determinar o ponto 15 através da expressdo 43, mediante a realizagdo

de um balango de energia ao permutador de calor.

Mpg(his — ho) = Thgc(hs — hys) (43)

Apo6s a defini¢do das propriedades e dos caudais massicos nos diversos pontos do ciclo
frigorifico, foi possivel estabelecer os parametros essenciais para o calculo e avaliagdo da
eficiéncia do sistema. Para além disso, a poténcia térmica rejeitada no gas cooler ¢ um factor
crucial para o seu correcto dimensionamento e selecgao.

Assim, foi possivel determinar a poténcia do gas cooler e dos compressores através das

expressoes 44, 45, 46 e 47 bem como calcular o COP do ciclo recorrendo a expressao 48.

Qge = Mge(hy7 — hs) (44)
WLT = e, (h13 — hia) (45)
WMT = me(hy — h3) (46)
WFG = g (Rie — hia) (47)
COP = Qemr + Qerr (48)

Wir + War + Weg
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3.7 CALCULO DO RENDIMENTO ISENTROPICO DOS COMPRESSORES

No desenvolvimento do modelo termodinamico, considerou-se que a entalpia especifica do
fluido na descarga dos compressores sera definida em funcdo do rendimento isentropico dos
compressores. No entanto, o rendimento isentropico de um compressor ndo ¢ um parametro
constante para todos os pontos de funcionamento.

Dado que o objectivo ¢ construir um modelo que permita realizar calculos automaticos para
diferentes condi¢des de funcionamento, foi necessario estabelecer uma metodologia que
permita estimar o rendimento isentrépico dos compressores em diversas condi¢des de
funcionamento.

O rendimento isentrépico de um compressor pode ser determinado através da expressao 49.
Contudo, para realizar esse célculo, ¢ necessario conhecer o caudal massico de fluido

comprimido e a poténcia de compressao real.

Wc ise
Nise = (49)
e Wc,real
Wc,ise = mc (hdesc,ise - hasp) (50)

Para determinar estes pardmetros de forma automatica e para cada ponto de funcionamento
foram aplicados polindmios disponibilizados pelo fabricante BITZER no seu programa de
selecg@o. Os mesmos encontram-se apresentados nas expressoes 51 e 52 e sao validos para o
funcionamento do compressor em ciclo transcritico. Nas Tabelas 3.6 e 3.7 sdo especificados
os coeficientes a aplicar nos polinomios, para cada compressor. Os compressores da baixa

temperatura funcionam sempre em regime subcritico. (BITZER Software, v7.0.3.1)

i — 2 2 3 2
Wc,real_C1+C2-Te+c3-ch+c4-Te +C5'Te'PgC+C6'PgC +C7.Te +C8'ch-Te

+ Cg.Te.PgCZ +c 10.ch3 (51)

Me=C1+CuTo+ 3Pyt ¢y TP +C5.TePyet Py’ +c7.T + g Py T,

+ Cg. Te.PgCZ +c 10.ch3 (52)
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Tabela 3.6 — Coeficientes polinomio poténcia de compressdo em ciclo transcritico

Coeficiente Compressor 2KTE-7K Compressor 4MTE-7K
C1 -11374,962 -17622
C2 -552,79837 -539,55
C3 509,7653 876,15
C4 -6,9399942 -4,6629
Cs 7,4004422 1,6929
Co -2,5598138 -3,5343
C7 -0,030538281 0,01188
C8 0,016178749 -0,065736
C9 -0,012274918 0,044649
C10 0,005927931 0,0062172

Tabela 3.7 — Coeficientes polinomio caudal massico em ciclo transcritico

Coeficiente Compressor 2KTE-7K Compressor 4AMTE-7K
c1 1410,728652 2610,092862
C2 44,6825088 72,58288745
C3 -2,99830392 -6,013539869
C4 0,635045436 0,80621276
Cs -0,026498544 -0,006106096
C6 -0,006062793 0,001163768
Cc7 0,004605019 0,005841899
cs 3,41417x107 0,002003288
Co -0,000177371 -0,000255585
C10 3,90531x107 -2,05431x107°

Foi ainda necessario definir os polindémios adequados para o funcionamento em ciclo
subcritico dos compressores de média temperatura e paralelos, tendo em conta que o software
do fabricante permite seleccionar ambos os modos de operagdo para o mesmo modelo de
compressor. Os polindmios que descrevem o funcionamento em ciclo subcritico encontram-
se ilustrados nas expressdes 53 e 54 e os respectivos coeficientes nas tabelas 3.8 e 3.9.

(BITZER Software, v7.0.3.1)

Werear =€+ € Te+c3.Te+ ¢y T +C5.TeTe+ T+ 7. TS + cg. T, T,

+c 9- Te. TCZ +c 10+ TC3 (53)

Me=0c+C.To+C3.Te+CaT?+¢s.ToTo+ce. TP +c7. TS +cg.ToT2 +co.T,. T,
+C10.TC3 (54)
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Tabela 3.8 — Coeficientes polinomio poténcia de compressdo em ciclo subcritico

Coeficiente Compressor 2HSL-3K Compressor 2KTE-7K Compressor 4MTE-7K
C1 1434,069489 3515,11214 9121,699533
C2 -417,2932553 -311,6416043 -402,480654
C3 4442264254 328,7036395 567,9473949
C4 -8,433919071 -6,4807009 -6,471327909
Cs 9,439459041 6,119567865 1,504182454
C6 0,285233451 1,330541003 4,981606917
c7 -0,040422192 -0,030238525 0,012725608
C8 0,043180399 0,023602315 -0,096962677
Coy 0,019030146 0,050050876 0,190826714
C10 -0,00889289 -0,010103341 -0,041806641

Tabela 3.9 — Coeficientes polindmio caudal massico em ciclo subcritico

Coeficiente Compressor 2HSL-3K Compressor 2KTE-7K Compressor 4MTE-7K
Ci 1332,184644 1299,837222 2392,221185
C2 40,83910972 43,48211653 71,43675292
C3 -6,07656041 -2,9293086 -5,103358809
C4 0,43365386 0,636045556 0,892485996
Cs -0,084318967 -0,025825748 0,022029524
C6 -0,063928854 -0,034725203 -0,056644724
Cc7 0,001681139 0,00459996 0,007196251
I -9,32019x107 4,61097x107 0,002682538
C9 -0,001313235 -0,000951112 -0,001589362
C10 0,000204783 -0,000115395 -0,000552905

3.8 CALCULO DA PRESSAO OPTIMA

Conforme foi analisado no subcapitulo 2.1, quando o CO: se encontra no estado de fluido
supercritico, deixa de existir uma relagdo directa entre temperatura e pressao. Por essa razao,
ao contrario de um ciclo subcritico, no qual a pressdo de condensagdo ¢ definida de forma
directa pela temperatura desejada para a condensa¢do do fluido, num ciclo transcritico, o
arrefecimento do CO; podera ser realizado a diferentes pressoes, mesmo que a temperatura do
fluido no final do arrefecimento seja a mesma.

Tendo em conta que a pressao no gas cooler € um factor critico para a eficiéncia do sistema
e considerando que a pressao Optima varia em fun¢do do ponto de operacdo do sistema, serd
fundamental desenvolver uma fungdo que permita calcular a pressao 6ptima para cada ponto

de funcionamento.
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Aplicando a funcionalidade Min/Max do EES, foram realizadas sucessivas iteragdes
fazendo variar a pressdo de forma a maximizar o valor do COP. Através deste processo foi
determinada a pressao Optima para cada valor da temperatura do ar exterior, sendo estes
valores apresentados na Tabela 3.10. Conforme a condicdo estabelecida pela equagdo 27, a
temperatura de saida do fluido encontra-se por sua vez também directamente relacionada com
a temperatura do ar exterior.

A variacao da pressdo Optima € descrita através da expressao 55, obtida através de uma
regressao linear. Esta equacgdo ¢ valida para temperaturas do ar exterior entre 40°C e 28°C.
Para temperaturas do ar exterior inferiores a 28°C, a pressdo Optima torna-se inferior a 7500
kPa, aproximando-se da pressao critica do CO».

Por essa razdo, foi definido um limite inferior de 7500 kPa para garantir a estabilidade do
sistema. Assim, sempre que a temperatura do ar exterior for inferior a 28°C, o modelo atribui

de forma automatica a pressao de 7500 kPa, no caso de funcionamento em ciclo transcritico.

Tabela 3.10 — Valores determinados da pressdo 6ptima

Tex: (°C) T, (°C) Poy (kPa) COP
40 43 10374 1,376
39 42 10150 1,424
38 41 9926 1,475
37 40 9695 1,528
36 39 9470 1,585
35 38 9234 1,644
34 37 9001 1,707
33 36 8767 1,774
32 35 8531 1,845
31 34 8295 1,921
30 33 8056 2,002
29 32 7817 2,089
28 31 7576 2,184
27 30 7500 2,272

48



DESENVOLVIMENTO DO TRABALHO REALIZADO

10500
10000
9500 pets

9000 o o
Y
o y=-0,7423x? + 283,87x + 208,58

8500
R?=1

Pressdo optima (kPa)

8000 -
.

7500 &
28 29 30 31 32 33 34 35 36 37 38 39 40

Temperatura do ar exterior (2C)

Figura 3.13 — Regressao linear que descreve a variagdo da pressao Optima

By

_ {—0,7423. T2 + 283,87 X T,y + 208,58 Toxe = 28 (55)

7500 T, <28

Quando o sistema funciona em ciclo subcritico a pressdo encontra-se automaticamente
determinada em fung¢do da temperatura de condensacao, que por sua vez ¢ definida em funcao

da equagdo 28.

3.9 SELECCAO DO GAS COOLER

Tal como foi realizado no caso dos compressores, optou-se por seleccionar um gas cooler
real, com o objectivo de definir um método para estimar a variagdo de velocidade dos
ventiladores em fun¢do do seu ponto de funcionamento. Este pardmetro ¢ essencial para
determinar valores que sdo necessarios para a construgdo do modelo como a velocidade do ar
e a poténcia consumida pelos ventiladores.

Para obter os dados necessarios para a selec¢ao do gas cooler, foi necessario calcular alguns
parametros de funcionamento, tanto para o funcionamento em ciclo transcritico como em
subcritico. Aplicando o modelo termodinamico desenvolvido nos subcapitulos anteriores, foi
simulado o funcionamento do sistema para uma temperatura do ar exterior de 35°C e 17°C,
com o objectivo de obter os dados necessarios em cada um dos regimes de funcionamento.

Foram consideradas as poténcias frigorificas maximas em ambas as iteragdes. Nas Tabelas

3.11 e 3.12 sdo apresentadas as propriedades termodinamicas calculadas para cada ponto do
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ciclo e na Tabela 3.13 as poténcias térmicas a rejeitar no gas cooler ou condensador em cada

um dos casos simulados.

Tabela 3.11 — Propriedades dos pontos do ciclo transcritico

Ponto h (kJ/kg) P (kPa) s (kJ/kg.K) T (°C) v (m’/kg)
1 -72,26 2803 -0,8508 -8 0,01319
2 -57,89 2803 -0,7976 2 0,01448
3 -40,73 2803 -0,7366 15,66 0,01601
4 43,72 9235 -0,6771 129,8 0,006906
5 -192,5 9235 -1,375 38 0,001646
6 -200,5 3969 -1,358 5 0,004436
7 -294.3 3969 -1,696 5 0,001116
8 -294.3 2803 -1,688 -8 0,002536
9 -79,29 3969 -0,9227 5 0,008724
10 -294.3 1428 -1,664 -30 0,00772
11 -69,96 1428 -0,741 -30 0,02695
12 -58,94 1428 -0,6966 -20 0,02889
13 -11,43 2803 -0,6394 41,66 0,01854
14 -61,01 3969 -0,858 15 0,009883
15 -200,5 9235 -1,4 36,82 0,001565
16 -7,338 9235 -0,8102 92,67 0,005612
17 21,44 9235 -0,7336 112,8 0,006348
R744
2:10* — \ : : : : : :
10*} 1

- 5x10°
L 4
o / 8
2x10°
10 S0 1 12
10°} \ .
7x10? ' 1 . . . . . . 4
-300 -250 -200 -150  -100 -50 0 50
h [kJ/kg]

Figura 3.14 — Pontos do ciclo transcritico representados no diagrama P-h
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Tabela 3.12 — Propriedades dos pontos do ciclo subcritico

Ponto h (kJ/kg) P (kPa) s (kJ/kg.K) T (°C) \ (m3/kg)
1 -72,26 2803 -0,8508 -8 0,01319
2 -57,89 2803 -0,7976 2 0,01448
3 -40,73 2803 -0,7366 15,66 0,01601
4 13,2 6434 -0,7 90,68 0,00882
5 -246,9 6434 -1,541 22 0,001301
6 -250,6 3969 -1,539 5 0,00266
7 -294.3 3969 -1,696 5 0,001116
8 -294.3 2803 -1,688 -8 0,002536
9 -79,29 3969 -0,9227 5 0,008724
10 -294.3 1428 -1,664 -30 0,00772
11 -69,96 1428 -0,741 -30 0,02695
12 -58,94 1428 -0,6966 -20 0,02889
13 -11,43 2803 -0,6394 41,66 0,01854
14 -61,01 3969 -0,858 15 0,009883
15 -250,6 6434 -1,553 21,07 0,00128
16 -30,43 6434 -0,8257 58,63 0,007186
17 4,35 6434 -0,7246 83,72 0,008494
R744
2;{1 04 T I\ T T T T T T
10l 1 |
5
15 qo e
3
T =L TA/
< - 6
o / 8
2x10°
10 =oe 112
10°F \ .
?x'l 02 1 1 1 1 1 1 I 1 4
-300 -250 -200 -150 -100 -50 0 50
h [kJ/kg]

Figura 3.15 — Pontos do ciclo subcritico representados no diagrama P-h
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Tabela 3.13 — Poténcias térmicas a aplicar para o dimensionamento do gas cooler

Ciclo Poténcia do gas cooler (kW)
Transcritico 152,8 kW
Subcritico 126,9 kW

Para além da poténcia do gas cooler, foi necessario introduzir no programa de selecgao as
temperaturas de entrada e saida do fluido determinadas, bem como a temperatura do ar
exterior. Dado que o gas cooler também pode funcionar como condensador, foram
introduzidos os parametros correspondentes ao ciclo subcritico. Consequentemente, a
selec¢ao do equipamento foi realizada de forma a garantir o cumprimento de ambas as
condi¢des de funcionamento.

Na figura 3.16 encontra-se ilustrado o gas cooler seleccionado, sendo apresentadas as
capacidades e parametros para os pontos de funcionamento seleccionados ¢ a velocidade do

ar ¢ caudal nestas condig¢des.

CO2 gas cooler
GGDC CD 080.2/13-53-5922714M

Transcritical operation

Capacity: 157,90 kW Medium: €02 (R744) 92.2 bar® @
Surface reserve: 0,00 %
Air flow: 58 527,00 m*/h Inlet: 112,80°C
Air velocity: 2,60 m/s Outlet: 38,00 °C
Airinlet: 35,00 °C Pressure drop: 2.06 bar
Altitude: 178,00 m Volume flow: 16.76 m*/h
Mass flow: 2654 kg/h
Subcritical operation
Capacity: 130,60 kW Medium: €02 (R744)@
Surface reserve: 0,00 % Hot gas temp.: 83.7°C
Air flow: 58 527,00 m*/h Cond. temp.: 25.0°C
Air velocity: 2,60m/s Condensate outlet: 22.9°C
Airinlet: 17,00 °C Pressure drop: 1.62 bar/1.09K
Altitude: 178,00 m Volume flow: 9,32 m*/h
Mass flow: 1890 kg/h
Fans (AC): 3 Piece(s) 3~400V 50HzA/(Y)  Noise pressure level: 53,00 dB(A) in 10,00 m4))
Data per motor (nominal Noise power level: 85,00 dB(A)
data): ErP: Compliant?)

Speed:
Capacity(mech./el.):
Current:

850 min-' / (650 min-")
1.15 kW/1.55 kW
3,30 A®

Casing: Galv. Steel, Powder-coated RAL 7035
Surface: 456.9 m?

Tube volume: 25.41

Fin spacing: 2,10 mm

Dry weight: 542 kg (19

Max. operating pressure: 120.0 bar

Figura 3.16 — Dados obtidos na selec¢iio do gas cooler (GUNTNER)
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Para além da éarea da superficie do gas cooler, indicada nos dados obtidos na selec¢do, foi
também necessario calcular a area de passagem do ar. Esta area foi determinada através da
equagao 56, aplicando o caudal e velocidade do ar obtidos para o ponto de funcionamento de
dimensionamento.

Outro dado relevante, extraido da figura 3.16, foi o rendimento dos ventiladores do gas
cooler. Considerando que a poténcia mecanica dos ventiladores ¢ de 1,15 kW e a poténcia

eléctrica de 1,55 kW, obtém-se assim um rendimento de 74,2%.

A, =" (56)

3.10 DESENVOLVIMENTO DE POLINOMIO PARA CALCULO DA VELOCIDADE DE

ROTACAO DOS VENTILADORES

Apbs a seleccdo do gas cooler, foi utilizada uma funcionalidade do software do fabricante
que permite simular pontos adicionais de funcionamento em carga parcial e com diferentes
temperaturas do ar exterior.

A metodologia adoptada consistiu na utilizagdo do software do fabricante para determinar
a velocidade de rotacao dos ventiladores em diversos pontos de funcionamento,
considerando tanto as poténcias frigorificas maximas como o desempenho em carga parcial,
para diferentes temperaturas do ar exterior.

Para incorporar o calculo automatico deste parametro no modelo, foi desenvolvido um
polinémio que integra variaveis independentes representativas da influéncia da poténcia
térmica a rejeitar no gas cooler, bem como as temperaturas de entrada e saida do COx. Estas
variaveis, pelo facto de serem os dados de entrada utilizados no software do fabricante como
ilustrado na Figura 3.17, revelaram-se as mais apropriadas para incluir no desenvolvimento
do polinémio, garantindo uma maior aproximacao dos valores obtidos pelo polinémio aos

valores do software do fabricante.
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Calculation Mode

Calculate capacity
At given condensing temperature with adaption of fan speed to sound requirements

@ Processrecooling
Preset capacity and fluid temperature, calculate air volume flow, fan speed and sound pressure

Fluid-Side Parameters

Capacity Parameter mode
152.8 kW w Inlet/Outlet temperature e
Inlet temp.
112.8 Cow
Outlet temp.
38 °C w

Sound Limitation Requirements Air Temperature Range

Min. air temperature

25 Cow
at a distance of Max. air temperature
10 m v 35 C v

Figura 3.17 — Dados de entrada para a simula¢do do funcionamento do gas cooler em
pontos de carga parcial (GUNTNER)

Com recurso ao software do fabricante, foi calculada a velocidade de rotagdo dos
ventiladores para diversos pontos de funcionamento, cujos resultados se encontram
representados nos graficos das Figuras 3.18 e 3.19. Numa primeira instancia, determinaram-
se as velocidades de rotagdo para temperaturas do ar exterior entre 35°C e 17°C, considerando
trés condicdes de carga. Poténcia frigorifica maxima, 80% e 70%.

Os resultados correspondentes encontram-se representados na Figura 3.18. A analise dos
dados obtidos permitiu verificar uma relagdo directa entre a velocidade de rotagdo dos

ventiladores e as poténcias frigorificas e temperaturas do ar exterior.
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Figura 3.18 — Pontos de funcionamento do gas cooler determinados para diversas
condig¢des de funcionamento

Este conjunto de valores ndo contempla, no entanto, o padrao de variagdo nao linear das
poténcias frigorificas que foi analisado no subcapitulo 3.2. Verificou-se também que a
poténcia frigorifica de baixa temperatura varia ao longo do dia com um perfil distinto do da
poténcia frigorifica de média temperatura.

De forma a contemplar a influéncia destes perfis no polindmio desenvolvido, foram
também determinadas as velocidades de rotacdo dos ventiladores para um conjunto de
pontos que incorporam o perfil diario das poténcias frigorificas e os dados climaticos que
foram apresentados na Tabela 3.1. Estes pontos encontram-se representados na Figura 3.19.

A analise dos resultados revelou que a variagdo dos valores ndo apresenta um
comportamento tao linear como os valores representados na Figura 3.18. Esta diferenca
deve-se a influéncia do perfil das poténcias frigorificas de média e baixa temperatura sobre a
poténcia térmica a rejeitar no gas cooler. Embora exista uma relacdo directa com a
temperatura do ar exterior, o perfil didrio das poténcias frigorificas ndo é constante nem
linear, podendo ocorrer diferentes pontos de funcionamento mesmo sob temperaturas do ar
exterior semelhantes.

Por esta razdo, considerou-se fundamental, para o desenvolvimento do polindmio, a
inclusdo destas trés variaveis, uma vez que representam a influéncia dos fenomenos

mencionados.
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Figura 3.19 — Pontos de funcionamento do gas cooler determinados aplicando os dados
climaticos do dia tipico de Julho em Beja e os perfis diarios das poténcias frigorificas

Recorrendo ao software EES, foi construida uma tabela paramétrica onde foram inseridos
os valores das trés varidveis independentes descritas para todos os pontos calculados.

Relativamente a variavel dependente, foram introduzidos os valores determinados através
do software do fabricante, correspondentes a velocidade de rotagdo dos ventiladores nos
pontos de funcionamento associados as variaveis independentes descritas.

Realizando uma regressao linear no EES, obteve-se o polindmio representado na equagao

57, sendo os coeficientes do polindmio descritos na Tabela 3.14.

— 2 3 4 0 32 33
Nie = a1+ A Texe + A3. Toye + A4 Ty + as5.Toyr + A6. Qe + a7. Qg + ag. Qg +
N4 2 3 4 0 )2
ag. Qgc + Qio- Tent + aii- Tent + aiz- Tent + aiz- Tent + Ai4- Text- Qgc + ais. Text- Qgc +
33 2 3 2 .
Ai16- Text- Qgc + ayz. Text- Tent + Qig- Text- Tent + aio. Text' Tent + azo- Text- Qgc +
2 )2 2 33 2 2 2 2 3
az;- Text- Qgc + asz;. Text- Qgc + ass. Text- Tent + Azy. Text- Tent + a;s. Text- Tent +
3 0 3 ) 2 3 3 3 3 2
Aze- Text- Qgc + azz-. Text- Qgc + azsg- Text- Qgc + Qazg. Text- Tent + aso- Text' Tent +
3 3 0 0 2 0 3 32
asi. Text- Tent + ass. Qgc- Tent + ass. Qgc- Tent + Aazg. Qgc- Tent + ass. Qgc- Tent +
32 2 )2 3 33 33 2
Aaze- Qgc- Tent + assz. Qgc- Tent + aszg. Qgc- Tent + Qa3o. Qgc- Tent +

Aa0- Q- Tont (57)
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Tabela 3.14 — Coeficientes obtidos para o polindmio

Coeficiente Valor Coeficiente Valor

a -2,702x10° a1 4,544x107?
a 1,865x10% an -1,418x10*
as 2,296x10? a3 -1,546x10!
a4 -6,641 a24 3,152x107!
as 1,192x107 ass -1,631x1073
as -6,701x10° aze 6,382x107?
a7 8,972x10! az7 -6,041x10*
ag -3,574x107! azs 1,891x10°
a9 5,709x10°¢ a9 2,781x107!
aio 6,052x103 aso -4,727x1073
aii 9,815x10"! as 2,278x107°
an -5,872x107! as? 1,027x10?
as 2,791x107 as3 -3,064x107!
a4 1,181x10? as4 -1,476x10
ais -1,115 ass -1,809

aie 3,472x1073 a6 1,178x107?
ary -3,188x10? asy -1,740x107
aig -9,802x10°! ass 8,083x1073
aig 1,835x107? asg -6,271x107
a0 -4,806 a40 1,460x1077

De forma a verificar o seu ajustamento, testou-se o polindémio realizando o célculo da
velocidade de rotagdo dos ventiladores para os pontos aplicados anteriormente, tendo-se

verificado um erro relativo médio de 0,84%. Os pontos calculados foram também

representados graficamente na Figura 3.20, confirmando-se a sobreposi¢do dos pontos reais

com os pontos determinados através do polindmio.

Considerou-se este valor de erro como aceitavel e optou-se assim por aplicar o polindmio

desenvolvido no modelo.
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Figura 3.20 — Verificagdo do ajustamento dos valores obtidos através do polinémio

O polindémio desenvolvido ¢ vélido, no entanto, apenas para determinar a velocidade de
rotagdo dos ventiladores quando o sistema funciona em ciclo transcritico.

Pretendeu-se assim, aplicar uma metodologia semelhante para o funcionamento em ciclo
subcritico, utilizando dados reais do fabricante. Contudo, o software do fabricante apenas
permite calcular a velocidade dos ventiladores para pontos de funcionamento em ciclo
transcritico. Por esta razdo, apenas sdo conhecidos os pardmetros de funcionamento para as
condi¢des nominais de dimensionamento, ilustradas na Figura 3.16.

Procurou-se, assim, encontrar uma forma de relacionar a velocidade de rotacao dos
ventiladores com o controlo da temperatura de condensagao.

Ao variar a velocidade dos ventiladores, e consequentemente a velocidade do ar, o
coeficiente global de transferéncia de calor do condensador também se altera, uma vez que a
convecgao do ar sobre as superficies de troca térmica € influenciada pela velocidade do fluxo
de ar. No entanto, a area de permuta de calor do condensador mantém-se constante.

Optou-se assim por aplicar a equacao 58, que representa o calculo da poténcia térmica do
condensador, em fun¢ao da diferenca entre a temperatura de condensagado e a temperatura do
ar exterior. Pelo facto de a area da superficie do condensador ser uma constante e as
restantes varidveis conhecidas, ¢ possivel calcular o coeficiente global de transferéncia de
calor em qualquer ponto de funcionamento, através da implementacao desta equagao no

modelo numérico.
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Qcond = UA(Tcond - Text) (58)

Considerando que ¢ possivel estabelecer uma relacao entre a variagao da velocidade dos
ventiladores e o coeficiente global de transferéncia de calor, descrita pela equagao 59, torna-
se viavel utilizar os dados obtidos no software do fabricante para identificar uma correlagdo
que permita estimar o valor do factor m. Assim, sera possivel determinar a velocidade de
rotacao dos ventiladores em diversas condi¢des de operacionais, conhecendo apenas o ponto

de funcionamento obtido na selecgdo do condensador.

N, = N,™ (Z—j) (59)

Contudo, como mencionado anteriormente, o software do fabricante ndo permite simular o
funcionamento do gas cooler em ciclo subcritico. Assim, optou-se por aplicar os dados
utilizados no desenvolvimento da equagdo 57 para estabelecer uma relacdo entre o coeficiente
global de transferéncia de calor e a velocidade dos ventiladores e aplica-lo para o caso de
operacgdo em ciclo subcritico.

Para aplicar este método foi necessario determinar a diferenca média logaritmica de
temperaturas, representada na equacao 60, e aplica-la na equacao 61. Sendo a éarea da
superficie do permutador de calor conhecida e as restantes varidveis determinadas através do
modelo termodinadmico, foi possivel aplicar a equagdo 61 para estimar o valor do coeficiente

global de transferéncia de calor para varios pontos de funcionamento.

(Tq,in - Tf.in) - (Tq,out - Tf,out)
T . —T,.
ln( gin ~ Ifin )
Tq,out - Tf,out

ATy, = (60)

Q = UAAT,, (61)

Foi ainda necessario resolver a equacao 59 em ordem ao factor m para permitir a sua

aplicacdo directa numa folha de célculo.

1 (N2 X Uy
il @
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Na Tabela 3.15 encontra-se demonstrado o calculo da diferenga média logaritmica de
temperaturas e do coeficiente global de transferéncia de calor para diversos pontos de
funcionamento, onde a velocidade de rotagdo dos ventiladores foi determinada pelo software
do fabricante, tal com a temperatura do ar a saida do condensador.

Com a aplicagdo destes valores, foi determinado o factor m para todos os pontos de
funcionamento em relag@o aos valores do primeiro ponto da tabela. Verifica-se que o factor
m varia, confirmando-se a nao lincaridade desta relacao.

De forma a estimar o factor m para cada ponto de funcionamento, foi determinada uma
variavel adimensional representada pela divisdo dos coeficientes globais de transferéncia de

calor entre os dois pontos para os quais foi calculado o factor m.

Tabela 3.15 — Valores aplicados para calculo do factor m

Tex (°C) Qg (kW) Te(°C) Ts(°C) N (rpm) Tarow (°C) ATim(°C) U(W/m2K) m  U/U,

35 152,8 112,8 38 823 43,4 21,1 15,82 - -

34 152,8 112,8 38 661 44,5 22,7 14,76 0,978 0,933
33 152,8 112,8 38 556 45,6 23,9 13,97 0,960 0,883
32 152,8 112,8 38 487 46,3 25,2 13,30 0,948 0,840
31 152,8 112,8 38 433 47,2 26,2 12,77 0,936 0,807
30 152,8 112,8 38 392 47,9 27,2 12,30 0,927 0,778
29 152,8 112,8 38 359 48,7 28,1 11,92 0,919 0,753
28 152,8 112,8 38 331 49,3 28,9 11,55 0,911 0,730
27 152,8 112,8 38 310 49,8 29,8 11,22 0,906 0,709
26 152,8 112,8 38 291 50,3 30,6 10,93 0,900 0,691
25 152,8 112,8 38 275 50,8 31,4 10,66 0,895 0,674
24 152,8 112,8 38 260 51,4 32,1 10,43 0,890 0,659
23 152,8 112,8 38 246 51,9 32,8 10,21 0,885 0,645
22 152,8 112,8 38 235 52,4 33,4 10,01 0,882 0,632
21 152,8 112,8 38 224 52,9 34,1 9,82 0,877 0,621
20 152,8 112,8 38 215 53,2 34,7 9,63 0,874 0,608
19 152,8 112,8 38 206 53,8 35,3 9,47 0,870 0,599
18 152,8 112,8 38 198 54,2 35,9 9,31 0,867 0,589
17 152,8 112,8 38 191 54,5 36,5 9,15 0,864 0,579
16 152,8 112,8 38 185 54,9 37,1 9,01 0,861 0,570
15 152,8 112,8 38 179 55,3 37,7 8,88 0,859 0,561

Esta relagdo ¢ representada na Figura 3.21, concluindo-se que a relagdo entre estas duas
variaveis € linear, podendo ser representada pela equacdo de uma recta. Realizando uma

regressao linear obtém-se a expressdo ilustrada na equagado 63.
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Substituindo o factor m na equagdo 63 pela correlacdo obtida, foi possivel obter a equacao
64, tendo esta sido aplicada no modelo. Foi aplicado o valor da velocidade dos ventiladores
no ponto nominal obtido na selec¢ao do gas cooler.

A equagao foi testada aplicando os dados da tabela 3.15 tendo-se verifica um erro relativo

meédio de 0,34%.

1,000

0,980 @

y=0,3177x + 0,6803

0,960 R? = 0,9997

0,940

0,920 &

Factor m

0,900 .
0,880 r
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0,840
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U,/U,

Figura 3.21 — Regressao linear que descreve a variagdo do factor m

Uy

m = 0,3177( ) +0,6803 (63)

1

Uz U
N,, = 8500,3177(U1)+0,6803 o (U_j) (64)

Apds definidas as equagdes para o célculo da velocidade de rotacdo, procurou-se uma
forma de relacionar a velocidade de rotagdo dos ventiladores com o caudal de ar.

Pelo facto de todos os pontos de funcionamento de um mesmo ventilador serem
dinamicamente semelhantes, optou-se por aplicar o conceito de anélise dimensional, com o
objectivo de determinar o caudal volumico de ar e consequentemente a velocidade do ar.

Para tal foi aplicado o nimero adimensional de caudal, representado na equagao 65,
tendo-se desenvolvido a equacao de forma a obter a expressdao 67 que permite relacionar o

caudal em dois pontos de funcionamento distintos.
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Aplicando a equagdo 67 e utilizando os valores do caudal e velocidade de rotacdao
determinados para um ponto de funcionamento, apresentado na Figura 3.22, foi possivel
definir a equagdo 68 que permite calcular o caudal para qualquer ponto de funcionamento em

fun¢ao da velocidade de rotagao dos ventiladores.

K(V)=——— 65
Vs 4}
N, xD3 _ N, x D3 (66)
2 X Dy 1 X Dy
. (N,
Va=Vi|+ (67)
Ny
FLUID SPEED
@ AIR TEMP. AIR OUTLET AIR FLOW NOISE PRESSURE MOTOR CAPACITY

FLOW (MIN-1)

(°c) TEMP. (°C) ; (M3/H) LEVEL (DB(A)) PER MOTOR (KW) v
(M3/H)

35.0 43.6 16 55793 810 52 dB(A) 1.34 kW

Figura 3.22 — Valores do caudal volumico e poténcia dos ventiladores calculado para um
ponto de funcionamento (GUNTNER)

v —55793(N2) 68
ar = = (68)

Relativamente a poténcia consumida pelos motores eléctricos dos ventiladores do gas
cooler, foi possivel aplicar novamente o conceito de analise dimensional, tendo-se utilizado
para este efeito o numero adimensional de poténcia, representado na equacao 69. Aplicando
novamente os valores de um ponto de funcionamento conhecido, obteve-se a expressao 72,

que permite determinar a poténcia dos ventiladores para outros pontos de funcionamento.

KO =~ (69)

X N3 x D5

W, Wy

= 70
pxXN3xD> pxN3ExD? (70)
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W, = W, (—) (71)

3

. N,
ernt = 4,02 (m) (72)

E importante ter em conta que o valor de poténcia indicado pelo fabricante, na Figura 3.22,
corresponde a poténcia unitaria de cada motor. No entanto, o gas cooler seleccionado esta
equipado com trés ventiladores. Assim, na definicdo da equagdo 72, o valor da poténcia
unitaria de cada ventilador foi multiplicado por trés, garantindo que a equagao representa a

poténcia total dos ventiladores.

3.11 MODELACAO DO FUNCIONAMENTO DO GAS COOLER EVAPORATIVO

Com o objectivo de modelar o funcionamento de um gas cooler evaporativo, foi necessario
aplicar uma metodologia que permita realizar o calculo de dois pardmetros fundamentais. O
primeiro diz respeito a eficiéncia do arrefecimento evaporativo, enquanto o segundo esta
relacionado com o impacto no consumo energético dos ventiladores, decorrente da perda de
carga adicional imposta pelo enchimento ao escoamento de ar.

Com base nos diagramas do fabricante ECOCOOL apresentados no subcapitulo 2.3, foi
possivel desenvolver polindmios que descrevem, de forma aproximada, a variagao da
eficiéncia de saturagdo do arrefecimento evaporativo em fungdo da velocidade do ar a entrada
do gas cooler.

De acordo com Simarpreet Singh et al. (2021), as melhorias mais significativas do COP,
com a aplicagdo desta tecnologia, sdo observadas em enchimentos com espessuras at¢ 10 cm,
sendo a melhoria adicional relativamente baixa com a aplicagdo de enchimentos de maior
espessura. Ainda assim, optou-se por estudar a aplicacdo tanto do enchimento de 10 cm como
o de 15 cm, de forma a avaliar se a perda de carga e consumo de dgua adicionais trazem
beneficios significativos que justifiquem a sua utilizagao.

Introduzindo estes dados numa folha de calculo foi possivel obter o grafico apresentado na
Figura 3.23. Realizando uma regressdo linear obteve-se as equagdes 70 e 71 que permitem
descrever os valores da eficiéncia de saturacdo em funcao da velocidade do ar a entrada do

gas cooler, para enchimento com 100 mm e 150 mm de espessura.
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Figura 3.23 — Desenvolvimento dos polindmios da eficiéncia de satura¢do do enchimento

Nsat,100 = — 0,0714. Uy, + 0,8536 (73)

Nsat,150 = — 0,0429.uy,- + 0,9293 (74)

Conhecendo o valor da eficiéncia de saturagdo para cada ponto de funcionamento, ¢
possivel aplicar a equagdo 25 para determinar a temperatura do ar apds o processo de
arrefecimento evaporativo.

Relativamente a perda de carga imposta pelo enchimento, foram analisados dados do
mesmo fabricante no subcapitulo 2.3, onde sdo apresentados valores da perda de carga para
diferentes espessuras de enchimento.

Utilizando os dados da figura 2.14, foi construido o grafico ilustrado na figura 3.24, no qual
os valores originais de perda de carga, expressos em milimetros de coluna de dgua, foram
convertidos para Pascal.

A equagdo 75 representa a perda de carga localizada num acessoério ou singularidade. Dado
que os valores da perda de carga sdo conhecidos para determinados pontos, optou-se por
aplicar esta equacdo para calcular o coeficiente de perda de carga localizada C em cada um
destes pontos. Conheco o coeficiente de perda de carga localizada para cada uma das
espessuras do enchimento, sera possivel determinar a perda de carga através da velocidade do

ar.

64



DESENVOLVIMENTO DO TRABALHO REALIZADO

82,0
72,0
62,0

52,0

42,0 —@— 1 00mm

150mm
32,0

Perda de carga (Pa)

22,0
12,0

2,0
0,9 1,1 1,3 1,5 1,7 1,9 2,1 2,3

Velocidade do ar (m/s)

Figura 3.24 — Perda de carga do fluxo de ar no enchimento

1
AP=C.§p.u (75)

Os valores do coeficiente de perda de carga C devem ser constantes para a mesma
singularidade, independentemente da velocidade do ar. No entanto, como se pode observar
nas Tabelas 3.16 € 3.17, os valores de C variam consoante o valor da velocidade.

Dado que os valores de perda de carga anunciados pelo fabricante foram obtidos através de
resultados experimentais, existe a possibilidade de que os desvios observados resultem de
erros de medicdo ou de imperfeigdes nos ensaios laboratoriais. Por esta razdo, optou-se por
calcular a média dos valores de C para cada espessura de enchimento. Aplicando os valores

calculados, foram estabelecidas as equagdes 76 € 77.

Tabela 3.16 — Coeficientes de perda de carga localizada enchimento 100 mm

Velocidade do ar (m/s) Coeficiente de perda de carga localizada
1 8,3
1,5 14,8
2 13,6
2,25 17,3
Média dos valores de C 13,5
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Tabela 3.17 — Coeficientes de perda de carga localizada enchimento 150 mm

Velocidade do ar (m/s) Coeficiente de perda de carga localizada
1 25
1,5 222
2 21,9
2,25 239
Média dos valores de C 23,3
1
APy = 13,5.5/)11.2 (76)
1
AP5o = 23,3.§pu2 (77)

Apbs estabelecido o método de calculo da perda de carga no enchimento, utilizou-se a
equacao 78 para determinar a poténcia adicional absorvida pelos ventiladores. Para além da
perda de carga e o caudal de ar, foi considerado o valor do rendimento do ventilador na
equagao. Pelo facto da curva caracteristica dos ventiladores ndo ser conhecida, admitiu-se, de
forma simplificada, que o rendimento dos ventiladores € constante. Assim, foi aplicado o valor
do rendimento correspondente a um ponto de funcionamento especifico, determinado no
subcapitulo 3.8.

. V. X AP
ernt,ad =2 (78)

nvent

Foi proposto por Sushil Ashok Surwase et. al (2023), a utilizacdo da equacao 79 para
determinar o caudal de dgua que ¢ consumido no gas cooler evaporativo. Para aplicar esta
equacao, sdo utilizados pardmetros previamente determinados no modelo, nomeadamente o
caudal de ar obtido através da equagdo 68, enquanto os restantes parametros correspondem a
propriedades do ar calculadas com as fungdes termodindmicas do EES.

Dado que o arrefecimento evaporativo ocorre ao longo das linhas de temperatura de bolbo
himido constante, para determinar o contetido de humidade do ar a saida, considera-se a
temperatura de bolbo seco do ar a saida e assume-se que a temperatura de bolbo hiimido se

mantém igual a do ar a entrada. Considera-se assim, que se trata de um processo adiabatico.

my, = p. Var(Wout - W) (79)
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Por fim, foi necessario definir um método de calculo da pressdo atmosférica do local onde
¢ realizada a simulacdo. Esse dado ¢ relevante tanto para a aplicagdo das fun¢des do EES no
calculo das propriedades psicrométricas como para a determinagdo da massa especifica do ar
exterior.

Para esse fim, foram aplicados os dados da Tabela 3.18, que representam valores da pressao

atmosférica em funcao da altitude. (ASHRAE, 2021).

Tabela 3.18 — Valores da pressao atmosférica em fungao da altitude do local (ASHRAE, 2021)

Altitude (m) Pressao atmosférica (Pa)
-500 107478
0 101325
500 95461
1000 89875
1500 84556
2000 79495
2500 74682
3000 70108
4000 61640
5000 54020
6000 47181
7000 41061
8000 35600
9000 30742
10000 26436

Com base nestes dados, foi realizada uma regressao linear, resultando na equacao 80. Esta
equacdo foi aplicada no modelo, aplicando como dado de entrada a altitude do local em

questao.

Puem = 0,0005 X Z2 — 11,955 X Z + 101328 (80)

3.12 MODELO DO CICLO COM EJECTORES

No subcapitulo 2.2, foi analisado um método proposto por Sushil Ashok Surwase et al.
(2023), que consiste num conjunto de equagdes para modelar o funcionamento de um sistema
de refrigeracdo de CO: com ejectores. No entanto, ao contrdrio do que acontece numa
instalacdo real, o modelo apresentado no artigo considera que todo o caudal de fluido

proveniente dos evaporadores ¢ aspirado pelo ejector.
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Considerando que a instalagdo que se pretende simular funciona com um ciclo Booster, é
também necessario considerar que existe um caudal de fluido proveniente da descarga dos
compressores da baixa temperatura que também nao ¢ aspirado pelo ejector. Por esta razao,
de forma idéntica ao ciclo com compressao paralela de vapor, o ciclo com ejectores devera
possuir compressores de baixa e média temperatura e compressores que realizam a compressao
paralela do vapor formado no recipiente separador de fases.

A Figura 3.25 representa o ciclo termodinamico no diagrama P-h, no qual ja foi considerada
a etapa de baixa temperatura, bem como o caudal que nao ¢ aspirado pelos ejectores, designado
como caudal de bypass, que, em vez disso, ¢ comprimido em conjunto com o caudal da baixa

temperatura pelos compressores da média temperatura.

R744
10* ' , : ' ,
31°C

10° : 2 R
w 510°
m /;
& /,f
[ =] /‘
o

2x10°

10° : —

-300 -250 -200 -150 -100 50 100
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Figura 3.25 — Ciclo transcritico Booster com implementagao do sistema de ejectores
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Figura 3.26 — Esquema da instalagdo

Apo6s definidas as propriedades termodinamicas de cada ponto do ciclo, foi necessario
estabelecer as equagdes que regem o equilibrio dos caudais massicos de fluido frigorigéneo
em cada sec¢do do sistema.

Em primeiro lugar foram estabelecidas as equagdes que permitem calcular o caudal massico

de fluido que circula evaporadores em func¢ao das poténcias frigorificas.
Qe,MT = Meur(hg — h7) (81)
Qe,LT = Me,r(hia — R13) (82)
Considerando que a razdo de arrastamento, definida pela equagao 8, estabelece a proporc¢ao
do caudal de fluido aspirado pelo ejector, em fun¢ao do caudal motor, o caudal de fluido que
nao ¢ aspirado pelo ejector pode ser determinado através da diferenca entre o caudal massico

dos evaporadores de média temperatura o caudal de succao. Este caudal foi definido como o

caudal de bypass.

mbypass = The,MT — My (83)
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Por sua vez, o caudal massico no difusor do ejector, ou seja, o caudal de fluido que sai do
ejector e entra no recipiente separador de fases, foi calculado através da soma do caudal motor

e do caudal de sucgao.
my = mg +my, (84)

Realizando um balango de energia ao recipiente separador de fases, considerando os fluxos
de entrada e saida, ¢ possivel determinar o caudal de vapor saturado que se forma no recipiente

e que ¢ comprimido pelo grupo de compressores em paralelo.
Mg X hs = (me,MT + me,LT)h6 + Mpg X hy (85)

Tendo em conta que os compressores da média temperatura comprimem tanto o caudal de
bypass como o caudal proveniente dos compressores da baixa temperatura, ¢ possivel realizar
um balan¢o de massa e energia para determinar a entalpia especifica do ponto de mistura.
Relativamente ao balango de caudais, o caudal massico comprimido pelos compressores da

média temperatura sera a soma do caudal dos evaporadores de baixa temperatura e do caudal

de bypass.
mc,MT X hig = me,LT X hys + mbypass X hg (86)
mc,MT = me,LT + mbypass (87)

Por fim, o caudal proveniente do grupo de compressores em paralelo e dos compressores
da média temperatura mistura-se antes de ser arrefecido no gas cooler. Desta forma, é possivel
realizar novamente um balan¢o de massa e energia para definir termodinamicamente o estado
do fluido no ponto de mistura.

Adicionalmente, a soma destes caudais pode ser definida como o caudal motor do ejector,

considerando que este fluxo provém directamente do gas cooler.

My, X Ry = Meyr X hyq + Meg X b, (88)

My = Mg yr + Mg (89)
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No desenvolvimento deste modelo, foram considerados rendimentos tipicos de ejectores
propostos por Sushil Ashok Surwase et al. (2023).

Relativamente aos demais parametros de funcionamento, como o0s rendimentos
isentropicos de compressores e as condi¢des de controlo impostas ao modelo, optou-se por
aplicar os mesmos que foram definidos para o ciclo com compressdo paralela de vapor,

apresentado no subcapitulo 3.5.

Tabela 3.19 — Parametros aplicados no modelo do sistema com ejectores

Parametro Valor

Rendimento isentropico do bocal motor (1m) 0,9
Rendimento isentropico do bocal de sucgao (1s) 0,9
Rendimento isentropico do difusor (nq) 0,8
Perda de carga no bocal de succao 30 kPa

Analisando a razdo de arrastamento, constata-se que se trata de um parametro que nao ¢
possivel de definir por métodos ndo empiricos, uma vez que depende de factores construtivos
do proprio ejector e varia consoante o ponto de funcionamento do sistema. Por esta razdo, foi
necessario recorrer a dados reais de fabricantes de forma a estimar a variagao deste parametro
e integra-lo no modelo.

Optou-se assim por aplicar o software Coolselector2 do fabricante DANFOSS para
seleccionar e simular o funcionamento do sistema de ejectores em varios pontos de

funcionamento.
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Ejector 1 Transcritical HP side 1 X +  New
System configuration  Component selection

Ejector dmensioning  Operating conditions

Capacity: LT evaporator: MT evaporator: Receiver operating conditions: Gas cooler operating conditions:

Coolng capacity, LT: 35,00 kw Temperature: -30,0 ¢ Temperature: v 80 Optimal pressure: 4 V Optimal gas cooler pressure

Cooling capadty, MT: 60,00 kW Useful superheat: 10,0 K Useful superheat: 10,0 K Subcoolng: 0K Pressure:

Cooling capacity, AC: 0kw  Additional superheat: ok Additional superheat: oK Outlet temperature: 25,0 <
LT internal HX: Additional cooling: 0K
Efficency, internal HX: 0- High pressure internal HX:
LT compressor: MT compressor: Parallel compressor: Effidency, intermal HX: U
Isentropic effidency: 063 - Isentropic effidency: 0,80 - Tsentropic efficency: 0,60 -

® Heat loss factor: 0- ® Heat loss factor: 0- ®  Heat loss factor: 0-
+' Update Discharge temperature: 41, Discharge temperature: 97,6 Discharge temperature:

Selections Pldiagram  Log(p)-h diagram
v Lock ejector selection
High pressure ejector
Selection: Multi Ejector HP 2875  Code number: 032F5698

]m Documents and Visuals...

Number Capacity [%] Entrainment ratio Result
At dimensioning 1 65 0,20 v
At operating conditions 1 89 0,19 v

Ejector envelope at operating conditions

Motive envelope Suction/Receiver envelope

5 14 Recewer pressure
i3 Min Max

20 40 60 80 100 120 140 160 30 35 40 45 50
Ejector motive (= gas cooler) pressure [bar] Pressure (suction = MT evaporation) [bar]

I
s
A

or motive (= gas cooler, out) temperat.
8
Ejector suction superheat [K]

Figura 3.27 — Célculo da razao de arrastamento em varios pontos de funcionamento
(DANFOSS, Coolselector2)

Na figura 3.28 encontram-se ilustrados, de forma grafica, um conjunto de valores
determinados para a razdo de arrastamento em fung¢do da temperatura do ar exterior. Aplicando
estes dados, obteve-se o polindmio de quinto grau representado na equagdo 90. Verificou-se
que a razao de arrastamento ¢€ crescente com o aumento da temperatura de saida do gas cooler,

atingindo um valor maximo entre os 34°C e 38°C.

0,38
0,35
0,33 -
0,30
0,28 =
0,25 ~®
0,23 .Q
0,20 .
0,18 ®-9 " @
0,15

20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 40 42

Razio de arrastamento
[ )

Temperatura de saida do gas cooler (°C)

Figura 3.28 — Valores da razdo de arrastamento determinados em fungdo da temperatura do
fluido a saida do gas cooler
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pw=-1090 x 1076. T — 1,688 x 10™*.T¢" + 1,021 x 1072.T& — 3,011 x 107 1. T2
+ 4,344 x 107 1. Tg — 24,385 (90)

O polinémio desenvolvido foi testado, aplicando novamente os valores da figura 3.28,
tendo-se verificado um erro relativo médio de 2,16%. Na figura 3.29 sdo comparados os
valores calculados pelo polindmio e os valores obtidos no software do fabricante, verificando-

se um ajustamento adequado dos resultados.

0,38
0,35
0,33 e (]

0,30  J
028 @ Real

0.25 $ Polinomio

0,23 o $

0,20 °
018 8§ 9 @

Razdo de arrastamento
o

0,15
20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 40 42

Temperatura de saida do gas cooler (°C)

Figura 3.29 — Verificagdo do ajustamento dos valores determinados com o polinémio

No caso do ciclo com ejectores a pressdo Optima foi determinada através do software
Coolselector2, durante a simulacdo do funcionamento dos ejectores para os varios pontos de
funcionamento. O objectivo foi aplicar os valores de pressdo que correspondem aos valores
determinados da razdo de arrastamento.

O grafico apresentado na figura 3.30, representa os valores da pressdo Optima em funcdo
da temperatura do ar exterior. Realizando uma regressao linear, verifica-se que ¢ possivel
representar a variacdo da pressdo Optima através da equacdo de uma recta, representada na
expressao 91.

Verificou-se que para temperaturas do ar exterior inferiores a 27°C a pressdo 0ptima tedrica
¢ inferior a 7500 kPa. Por esta razdo, foi implementada no modelo uma fun¢ao de controlo
que define a pressao no gas cooler de acordo com a equagao 91, garantindo uma operagao em
regime transcritico com uma pressao do gas cooler minima de 7500 kPa, tal como foi definido

no modelo do sistema de referéncia e com gas cooler evaporativo.
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11000
10500 .
10000 y= 260’5251 Y 609,53

9500 e
9000

8500

Pressdo optima (kPa)

8000 .

7500 \d
27 28 29 30 31 32 33 34 35 36 37 38 39

Temperatura do ar exterior (°C)

Figura 3.30 — Valores da pressao optima do ciclo com ejectores em funcdo da temperatura
do ar exterior

_ {260,25 X Type + 609,53 Toxt = 27
9¢ = 17500 Tour < 27

(91)
Considerando que foi seleccionado o mesmo gas cooler para o sistema com ejectores, foi
aplicada a mesma metodologia utilizada no sistema de referéncia para determinar a velocidade
de rotacdo e poténcia consumida nos ventiladores.
Por fim, estipulou-se que quando o sistema opera em ciclo subcritico, os ejectores
funcionam com uma valvula de bypass de vapor, ou seja, o sistema funciona como o ciclo de

compressao paralela de vapor definido no subcapitulo 3.5. (Bernardo Pérez, 2025).
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O presente capitulo tem como objectivo apresentar e analisar os resultados obtidos nas
simulagdes realizadas, com especial destaque para o desempenho energético do sistema de
refrigeragdo de referéncia e dos sistemas com a aplicagdo de ejectores e gas cooler
evaporativo, que foram analisados ¢ modelados no capitulo 3. Pretende-se ainda estabelecer
conclusdes tedricas e praticas com base nos resultados obtidos.

Este capitulo foi dividido em trés sec¢des principais: simulagdes sob condigdes de carga
maxima, simulagcdo de um dia tipico de Julho, e a simulagdo hora a hora para todo o més de
Julho. As simulagdes foram conduzidas através da aplicagdo dos modelos numéricos
desenvolvidos no capitulo 3, sendo a referéncia para a comparacao do desempenho energético
o ciclo com compressao paralela de vapor. No caso do ciclo com gas cooler evaporativo foi
ainda estudado a influéncia da espessura do isolamento e a temperatura de activagao do
arrefecimento evaporativo.

Cada um dos subcapitulos aborda aspectos teéricos e praticos dos resultados obtidos nas

simulagdes, permitindo uma andlise comparativa que fundamenta as conclusdes posteriores.

4.1 SIMULACAO NO CENARIO DE CARGA MAXIMA

Antes de se proceder a uma simulagcdo dindmica com dados climaticos reais e os perfis
diérios das poténcias frigorificas, foi realizada uma analise simplificada considerando apenas
situacdes de funcionamento com temperaturas do ar exterior elevadas, mantendo as poténcias
frigorificas constantes. O objectivo desta abordagem preliminar foi comparar o desempenho

dos sistemas nos seus pontos de operagdo mais criticos.
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Nesta primeira abordagem, os sistemas foram simulados considerando temperaturas do ar
exterior com valores entre 30°C e 36°C, assumindo as poténcias frigorificas em condigdes de
carga maxima, ou seja, 35 kW no caso da baixa temperatura e 60 kW para a média temperatura.

No caso do modelo com gas cooler evaporativo, foi necessario definir valores para a
humidade relativa do ar exterior. Os valores da humidade relativa foram estabelecidos
considerando um contetido de humidade de 10 gy/kga para cada uma das temperaturas de
bolbo seco consideradas. Adicionalmente, adoptou-se uma altitude de 178 metros para
determinar a pressao atmosférica e consequentemente a massa especifica do ar exterior.

As simulagdes foram realizadas para quatro sistemas distintos: um sistema com compressao
paralela de vapor, que serve como o sistema de referéncia, um sistema com ejectores e dois
sistemas com gas cooler evaporativo, diferenciados pela espessura do enchimento, 100 mm e
150 mm. O objectivo da realizagdo de simulacdes com duas diferentes espessuras de
enchimento consistiu em confirmar as conclusdes apresentadas nas referéncias bibliograficas
analisadas no subcapitulo 2.3, as quais indicam que espessuras superiores a 100 mm ndo
proporcionam melhorias adicionais significas do rendimento do sistema.

Nas Tabelas 4.1, 4.2, 4.3 e 4.4 encontram-se apresentados os parametros de funcionamento
determinados para cada uma das simulagdes realizadas, para as temperaturas do ar exterior
estipuladas.

Na Figura 4.1 ¢ ilustrada a variagdo do COP para cada um dos sistemas em fungdo dos
valores de temperatura do ar exterior. Como era expectavel, os resultados revelaram uma
melhoria do COP em todos os sistemas face ao sistema de referéncia.

No entanto, nestas condi¢des constata-se que a melhoria do COP ¢ significativamente mais
elevada com a aplicacdo do gas cooler evaporativo do que com os ejectores. Verificou-se
ainda que os valores do COP com ambas as espessuras de enchimento sdo bastante
aproximadas, existindo uma tendéncia de aproximagao com a redug@o da temperatura.

Analisando os valores apresentados nas Tabelas 4.1, 4.2, 4.3 e 4.4, observa-se que, para
além do COP, existem outros pardmetros relevantes do ciclo frigorifico que evidenciam um
melhoramento significativo com a aplicagdo do gas cooler evaporativo. No caso da
temperatura do fluido a saida do gas cooler, verifica-se que a aplicacdo do arrefecimento
evaporativo permite uma reducdao substancial deste parametro. Como consequéncia da
diminui¢do da temperatura de saida, a pressao de funcionamento do sistema também ¢ inferior,
possibilitando que o ciclo opere com uma pressao no gas cooler consideravelmente mais baixa

e estavel, nos varios pontos de funcionamento.
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Dado que o ar ¢ arrefecido antes de realizar a permuta de calor no gas cooler, a carga sobre
o mesmo ¢ inferior, verificando-se assim que os ventiladores funcionam com uma velocidade
inferior reduzindo também o consumo energético nos mesmos, mesmo tendo em conta a perda
de carga adicional causada pelo enchimento.

No que respeita a simula¢do do sistema com ejectores, os beneficios ao nivel do ciclo
frigorifico foram menos expressivos. No entanto, constatou-se que a poténcia absorvida pelos
compressores ¢ inferior, uma vez que grande parte do fluido ¢ comprimido a partir de uma
pressao mais elevada no grupo de compressores paralelo, responsavel pela compressao do

vapor aspirado do recipiente separador de fases.

Tabela 4.1 — Simulag¢do sistema de referéncia

Ta(°C) &%)  Ts(°C)  Pasc(kPa)  Wir  Wur  Wig Wi COP

36 27,0 39,0 9466 7,067 34,98 17,9 10,1500 1,59
35 28,5 38,0 9235 7,067 34 16,72 4,2120 1,64
34 30,0 37,0 9002 7,067 33,01 15,58 2,0210 1,71
33 31,8 36,0 8768 7,067 32,01 14,48 1,1160 1,77
32 33,7 35,0 8532 7,067 31,01 13,43 0,6892 1,85
31 35,7 34,0 8295 7,067 29,99 12,41 0,4599 1,92
30 37,8 33,0 8057 7,067 28,96 11,43 0,3233 2,00

Tabela 4.2 — Simulagdo sistema com ejectores

Ta(°’C) &%)  Ts(°C)  Puesc (kPa) Wit Wit Wree Woent COP

36 27,0 39,0 9979 7,119 14,37 35,6 10,150 1,66
35 28,5 38,0 9718 7,071 13,46 34,72 4,2120 1,72
34 30,0 37,0 9458 7,031 12,86 33,53 2,0210 1,78
33 31,8 36,0 9198 7,001 12,61 31,97 1,1160 1,84
32 33,7 35,0 8938 6,98 12,71 30,06 0,6893 1,91
31 35,7 34,0 8677 6,967 13,08 27,85 0,4598 1,98
30 37,8 33,0 8417 6,962 13,65 25,44 0,3232 2,06

Tabela 4.3 — Simulagdo sistema com gas cooler evaporativo e enchimento 100 mm

Ta°C)  0(%)  Taramet(°C)  Ts(°C) Paesc (kP2) Wiz Wur  Wig Wiew  COP

36 27,0 24,4 27,4 7500 7,067 26,53 5982 0,1708 2,40
35 28,5 23,9 26,9 7500 7,067 26,53 5,671 0,1266 2,42
34 30,0 234 26,4 7500 7,067 26,53 539 10,1036 2,44
33 31,8 22,9 25,9 7500 7,067 26,53 5,156 10,0899 245
32 33,7 22,5 25,5 7500 7,067 26,53 4,937 0,0803 2,47
31 35,7 22,0 25,0 7500 7,067 26,53 4,728 0,0730 2,48
30 37,8 21,6 24,6 7500 7,067 26,53 4,527 0,0669 2,49
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Tabela 4.4 — Simulacao sistema com gas cooler evaporativo e enchimento 150 mm

Tao(°C)  0(%)  Taramet(°C)  Ts(°C) Puesc (kP2) Wit Wur Wi Wyew  COP
36 27,0 23,0 26,0 7500 7,067 26,53 5,178 10,1963 2,45
35 28,5 22,5 25,5 7500 7,067 26,53 4971 0,1454 2,46
34 30,0 22,1 25,1 7500 7,067 26,53 4,772 0,1190 2,48
33 31,8 21,7 24,7 7500 7,067 26,53 4,605 0,1034 2,49
32 33,7 214 24,4 7500 7,067 26,53 4,444 0,0923 2,50
31 35,7 21,0 24.0 7500 7,067 26,53 4,287 0,0838 2,51
30 37,8 20,6 23,6 7500 7,067 26,53 4,132 0,0770 2,52
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2,3

—&— Ciclo base

o, Ejectores

O 2.1

@) Evap. - 150mm

Evap. - 100mm

1,9

1,7

1,5

30 31 32 33 34 35 36

Temperatura do ar exterior (°C)

Figura 4.1 — COP dos sistemas em fung¢do da temperatura do ar exterior

Na figura 4.2, sdo apresentados os valores de melhoria do COP em relagdo ao ciclo de

referéncia. Enquanto o sistema de ejectores proporcionou uma melhoria maxima de 5% para

as temperaturas consideradas, o sistema com gas cooler evaporativo apresentou uma melhoria

maxima de 54,6%.

Comparando os valores da melhoria do COP de cada uma das espessuras de enchimento,

na figura 4.2, verifica-se que a diferen¢a € pouco significativa. Sendo esta diferenca cada vez

menor a medida que a temperatura do ar exterior diminui.

A aplicacdo de uma espessura de enchimento superior a 100 mm revelou, desta forma, um

impacto marginal na melhoria do COP do sistema, corroborando as conclusdes das fontes

bibliograficas analisadas no subcapitulo 2.3.
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Figura 4.2 — Melhoria do COP em relacdo ao sistema de referéncia

Na Figura 4.3 s3o apresentados os valores da poténcia total absorvida nos compressores,
em cada ponto de funcionamento. Este grafico confirma as conclusdes obtidas anteriormente
através da analise das Tabelas 4.1, 4.2, 4.3 e 4,4.

A reducdo da poténcia de compressdo necessaria no ciclo ¢ muito relevante, no
dimensionamento da instalagdo, permitindo a aplicacdo de compressores de poténcia inferior
e menor necessidade de modelacdo da capacidade.

Os requisitos de poténcia solicitados a infra-estrutura da instalag@o eléctrica sdo também
de ordem inferior.

A Figura 4.3 apresenta os valores da poténcia total absorvida pelos compressores em cada
ponto de funcionamento analisado. A andlise deste grafico vem confirmar as tendéncias
identificadas previamente na analise das Tabelas 4.1, 4.2, 4.3 e 4.4, reforcando a evidéncia de
que a aplicacdo das solucdes estudadas conduz a uma reducdo da poténcia de compressao
requerida pelo ciclo frigorifico.

Esta redug¢do tem particular importancia no contexto do dimensionamento pratico da
instalagdo, uma vez que permite a selec¢do de compressores com menor poténcia. Esta
optimizagao contribui nao s6 para uma melhor eficiéncia da instalagdo, como também para a
racionalizagdo dos custos associados a aquisi¢ao € manutencao dos equipamentos.

Adicionalmente, a diminui¢ao dos requisitos de poténcia traduz-se numa menor solicitagao
a infra-estrutura da instalagao eléctrica, reduzindo as exigéncias ao nivel do dimensionamento

dos quadros eléctricos, cabos e sistemas de protec¢ao.
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Figura 4.3 — Poténcia total dos compressores

Tendo-se verificado que a diferenca na melhoria da eficiéncia entre as duas espessuras de
enchimento ¢ pouco significativa, optou-se por analisar qual delas proporciona uma utilizagdo
mais eficiente da agua no processo de arrefecimento evaporativo, em relagdo a energia
consumida pelo ciclo frigorifico. Para tal, foi aplicado o conceito de consumo especifico de
agua, representado pela equacdo 92.

Define-se o consumo especifico de 4gua, como o racio entre o volume de d4gua consumido
pelo sistema de arrefecimento evaporativo e a energia poupada, ou seja, a diferenca entre a

energia consumida pelo sistema de referéncia e a energia consumida pelo ciclo com gas cooler

evaporativo.

Consumo de dgua

Cw (92)

~ Energia poupada

A Figura 4.4 apresenta os valores calculados do consumo especifico de dgua para cada
espessura de enchimento. Verificou-se que, em todas as condi¢des de analisadas, os valores
obtidos sdo superiores para o enchimento com 150 mm, o que indica uma menor eficiéncia na
utilizacao da agua. Assim, conclui-se que o enchimento de 100 mm permite uma utilizagao
mais eficiente dos recursos hidricos no processo de arrefecimento evaporativo.

Tendo em conta os resultados obtidos optou-se por considerar exclusivamente o

enchimento de 100 mm nas simula¢des desenvolvidas nos subcapitulos seguintes.
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Figura 4.4 — Consumo especifico de 4gua das duas espessuras de enchimento

4.2 SIMULACAO DE UM DIA TiPICO DE JULHO

Nesta simulacao foram aplicados os dados climaticos apresentados no subcapitulo 3.4 para
um dia tipico de Julho nas localidades de Beja e Faro. Foram também aplicados os perfis
diarios das poténcias frigorificas descritos no subcapitulo 3.3.

Ap6s ter sido avaliada, no subcapitulo 4.1, a aplicacdo de duas espessuras de enchimento
distintas do arrefecedor evaporativo, optou-se agora por analisar o funcionamento do sistema
com gas cooler evaporativo considerando duas temperaturas de activacdo distintas do
distribuidor de dgua. Para tal, foram simulados dois cendrios distintos. Um cenario em que o
arrefecimento evaporativo € activado quando a temperatura do ar exterior € igual ou superior
a 28°C. E um segundo cendrio, em que o sistema ¢ activado quando a temperatura do ar ¢ igual
ou superior a 25°C. Esta abordagem permitiu avaliar o impacto da selec¢cdo da temperatura de
activagdo no rendimento do sistema e consumo de agua.

Nas tabelas 4.5 e 4.6 sdo apresentados valores de indicadores relevantes do funcionamento
de cada sistema para as simulagdes realizadas em Beja e Faro. Estes indicadores permitiram
realizar uma analise comparativa do desempenho dos diversos sistemas.

Tal como se tinha verificado no subcapitulo 4.1, obteve-se uma reducdo no consumo
energético global superior com a aplicagcdo do gas cooler evaporativo do que com o sistema

de ejectores. No entanto, neste caso nao se verificou uma diferenca tdo significativa como no
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subcapitulo anterior, pelo facto se tratar do consumo de energia total diario. Constatando-se
assim, que o sistema de arrefecimento evaporativo € particularmente eficaz nas condi¢des mais
criticas de funcionamento.

Como era expectavel, verificou-se que a activagao do sistema de arrefecimento evaporativo
com uma temperatura exterior inferior conduziu a um melhor desempenho do sistema com
gas cooler evaporativo, traduzindo-se numa reducdo adicional do consumo energético. No
entanto, esta melhoria, apesar de consistente, revelou-se pouco significa em termos absolutos.

Efectuado a andlise ao consumo de agua adicional, verificou-se uma percentagem de
consumo adicional de dgua de 12,1% no caso da simulacdo efectuada em Beja e de 61,9% em
Faro. Em contrapartida, a diferenca na reducdo do consumo de energia foi apenas 1% para o
caso de Beja e 2% para Faro. Foram ainda calculados os valores do consumo especifico tendo-
se verificado que a temperatura de activacao de 28°C utiliza a 4gua de forma mais eficiente.

Com os dados obtidos, constatou-se que o beneficio adicional obtido pela aplicacdo do
arrefecimento evaporativo durante mais horas ¢ bastante reduzindo tendo em conta que o
consumo adicional de 4gua ¢ bastante significativo.

Observou-se novamente que o sistema com gas cooler evaporativo funciona com pressdes
mais baixas durante todo o dia me ambas as localidades. Ja no caso do sistema com ejectores

as pressdes maximas de funcionamento foram semelhantes ao sistema de referéncia.

Tabela 4.5 — Resultados da simulagdo do dia tipico de Julho em Beja

. Ciclo . Gas Cooler Evap. Gas Gooler Evap.
Indicadores Referéncia Ejectores 28°C 250C
Meédia do COP 2,24 2,32 2,49 2,52
Consumo energético més
(kWh) 857,2 825,9 745,3 736,4
Poupanga de energia (kWh) - 31,3 111,9 120,8
Consumo de agua (L) - - 477,0 534,5
Pressdao méaxima do ciclo 9072 9536 7500 7500
(kPa)
Reduc;,af) no consumo i 3.7% 13.0% 14,1%
energetico
Consumo especifico de agua i i 426 4,42

(L/kWh)
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Tabela 4.6— Resultados da simulagdo do dia tipico de Julho em Faro

. Ciclo . Gas Cooler Evap. Gas Gooler Evap.
Indicadores Referéncia Ejectores 28°C 250C
Meédia do COP 2,38 2,46 2,49 2,54
Consumo energético més
(kWh) 788,6 761,5 746,1 729,3
Poupanga de energia (kWh) - 27,1 42,5 59,3
Consumo de 4gua (L) - - 2257 365,8
Pressdo maxima do ciclo 3104 2469 7500 7500
(kPa)
Reduc;’a.o no consumo i 3.44% 5.40% 7.53%
energético
Consumo especifico de agua i i 531 6.17

(L/kWh)

Nas figuras 4.5 ¢ 4.6 sdo apresentados os valores do COP de hora a hora para as simulagdes
realizadas aplicando os dados climaticos das duas localidades. Constatou-se que o perfil de
variacao do COP ¢ distinto para as simulagdes em cada localidade. Verificando-se uma maior
oscilacdo dos valores do COP para alguns dos sistemas no caso da simulacao realizada para a
cidade de Beja. Este facto advém de Beja possuir uma maior amplitude térmica.

No entanto, constata-se que no caso das simulagdes do sistema com gas cooler evaporativo,
o perfil de variagao do COP ¢é semelhante em ambas as localidades. Conclui-se que a utilizagao
desta tecnologia permite obter uma oscilagdo do COP bastante reduzida durante as horas em
que a temperatura ¢ mais elevada, reduzindo significativamente a amplitude dos valores do
COP ao longo de todo o dia.

Importa ainda referir que, quando o arrefecimento evaporativo ndo se encontra activo, este
sistema funciona de forma idéntica ao sistema de referéncia. Nestes periodos, em que se
registam temperaturas mais amenas, verifica-se que o sistema com ejectores apresenta valores
do COP superiores aos restantes sistemas, evidenciando um melhor desempenho energético
nessas horas. Verifica-se ainda que o sistema com ejectores permite obter uma melhoria do
COP para todas as horas de funcionamento em relagdo ao sistema de referéncia, quando

funciona em ciclo transcritico.
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Figura 4.5 — Variagdo do COP ao longo do dia na simulagdo em Beja
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Figura 4.6 — Variagdo do COP ao longo do dia na simulagdo em Faro

Nas figuras 4.7 e 4.8 sdo apresentados os valores da poténcia térmica rejeitada no gas
cooler, correspondentes as simulagdes realizadas para as duas localidades. Verifica-se que,

nas horas em que a temperatura do ar exterior ¢ mais elevada, o sistema de referéncia e o
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sistema com ejectores registam um aumento considerdvel da poténcia térmica rejeitada,

quando comparados com os sistemas com gas cooler evaporativo.
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Figura 4.7 — Variagdo da poténcia térmica rejeitada no gas cooler na simulacdo em Beja
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Figura 4.8 — Variag@o da poténcia térmica rejeitada no gas cooler na simulagdo em Faro
A andlise adicional das figuras 4.9 e 4.10 permite constatar que, nesses periodos, a pressao

no gas cooler ¢ significativamente superior nos dois primeiros ciclos. Este aumento de pressao
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conduz a um acréscimo do trabalho exigido aos compressores, o que se traduz em energia
térmica adicional a rejeitar. Por outro lado, os ciclos com gas cooler evaporativo operam ao
longo de todo o dia com pressodes inferiores, tal como tinha sido observado no subcapitulo
anterior.

Conclui-se, assim, que embora o perfil das poténcias frigorificas seja idéntico para todos
os sistemas analisados, o funcionamento com pressdes mais elevadas implica uma poténcia de

compressao adicional e consequentemente de um gas cooler de maior capacidade.
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Figura 4.9 — Variagdo da pressdo no gas cooler na simulagdo em Beja
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Figura 4.10 — Variago da pressdo no gas cooler na simulagdao em Faro

Para além dos valores globais de reducao do consumo energético apresentados nas Tabelas

4.5 e 4.6, procedeu-se a uma andlise horéria detalhada, com o intuito de caracterizar com maior
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pormenor o comportamento do sistema apo6s a aplicagdo das tecnologias que se pretende
analisar.

As Figuras 4.11 e 4.12 apresentam a variagao percentual da redugdao do consumo
energético, em relacao ao sistema de referéncia, para cada hora de um dia tipico do més de
Julho. Relativamente ao sistema gas cooler evaporativo, observou-se uma redugdo
significativa do consumo energético durante os periodos de temperatura mais elevada. Este
efeito foi particularmente evidente nas simulacdes realizadas para a cidade de Beja, onde se
verificam temperaturas mais elevadas e o ar possui um menor conteudo de humidade,
potenciando, assim, o potencial de arrefecimento evaporativo.

Em contrapartida, a aplicacdo dos ejectores resultou em melhorias mais modestas, porém
consistentes ao longo do periodo analisado. As variagdes observadas demonstraram menor
sensibilidade as condigdes climaticas, resultando num perfil de desempenho relativamente
uniforme em ambas as localidades. Este comportamento revela-se particularmente interessante
em contextos de dias ou localidades com condi¢des climaticas mais amenas, onde a
implementagdo de arrefecimento evaporativo ndo se justifica. Deste modo, os ejectores
permitem obter ganhos de eficiéncia face ao sistema de referéncia durante todas as horas de
operagdao em ciclo transcritico ao contrario do gas cooler evaporativo, onde os ganhos se

restringem as horas em que o arrefecimento evaporativo se encontra em funcionamento.
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Figura 4.11 — Redugao percentual do consumo energético para cada hora na simulagdo em
Beja
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Figura 4.12 — Redugao percentual do consumo energético para cada hora na simulagdo em
Faro

4.3 SIMULACAO HORA A HORA DO MES DE JULHO

Neste subcapitulo foi efectuada uma analise semelhante a do subcapitulo 4.2, no entanto
foram executadas simulag¢des horérias para todo o més de Julho. Para tal, foram utilizados os
dados climaticos gerados para o més de Julho, pelo software SCE.CLIMA, relativos as
localidades de Faro e Beja.

O principal objectivo desta abordagem foi aumentar a diversidade dos pontos de
funcionamento calculados, permitindo assim uma avaliacdio mais representativa do
desempenho dos sistemas ao longo de um periodo tipico de Verdo. Esta metodologia
possibilitou ainda a obtencao de indicadores energéticos mensais para cada sistema analisado.

Nas tabelas 4.7 e 4.8 sdo apresentados os indicadores de funcionamento para os diferentes
sistemas de refrigeracdo simulados nas localidades de Beja e Faro. Os indicadores
apresentados nas tabelas apresentam uma analise comparativa do desempenho dos diversos
sistemas, quando ao consumo energético, pressoes maximas de funcionamento e também os

valores estimados do consumo de 4gua no caso do gas cooler evaporativo.
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Os resultados obtidos apresentam a mesma tendéncia dos resultados das simulacdes
apresentadas no subcapitulo anterior, nomeadamente no que respeita a percentagem de
redu¢do no consumo energético em relagao ao sistema de referéncia e aos valores médios do
COP de todos os ciclos.

Quanto a analise efetuada referente a temperatura de activacdo do arrefecimento
evaporativo, os resultados foram coerentes com os verificados no subcapitulo 4.2. Observou-
se que o aumento percentual no consumo de agua ao reduzir a temperatura de activagdo de
28°C para 25°C foi de 51,5% para Faro e 9,41% para Beja. No entanto, a melhoria adicional
na eficiéncia energética foi pouco significativa, traduzindo-se numa redugdo adicional do
consumo energético de apenas 0,90% em Beja e 1,81% em Faro.

Adicionalmente, os valores obtidos do consumo especifico de d4gua, confirmam uma melhor
eficiéncia na utilizagdo deste recurso com a temperatura de activacao de 28°C. Estes resultados
indicam que a redu¢do adicional da temperatura de activacdo do arrefecimento evaporativo

ndo proporciona beneficios energéticos significativos.

Tabela 4.7 — Resultados da simulagdo do més de Julho em Beja

. Ciclo . Gas Cooler Evap. Gas Gooler Evap.
Indicadores Referéncia Ejectores 28°C 250C
Meédia do COP 2,27 2,35 2,43 2,45
Consumo energético més
(kWh) 26572 25637 22950 22712
Poupanga de energia (kWh) - 935 3622 3860
Consumo de agua (L) - - 15261 16697
Pressdo maxima do ciclo 9673 10213 7760 7743
(kPa)
Redugdo no consumo - 3.52% 13,63% 14,53%
energetico
Consumo especifico de agua i i 491 433

(L/kWh) ’
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Tabela 4.8— Resultados da simula¢do do més de Julho em Faro

. Ciclo . Gas Cooler Evap. Gas Gooler Evap.
Indicadores Referéncia Ejectores 28°C 250C
Média do COP 2,39 2,48 2,49 2,51
Consumo energético més
(kWh) 24544 23694 23000 22556
Poupanga de energia (kWh) - 850 1544 1988
Consumo de agua (L) - - 7359 11147
Pressdo maxima do ciclo 9212 9692 7500 7500
(kPa)
Redug,ap Nno consumo i 3.46% 6.29% 8.10%
energetico
Consumo especifico de agua i i 477 5.61

(L/kWh)

Nas figuras 4.13 e 4.14 sdo apresentados os valores do COP obtidos nas simulagdes em

funcdo dos valores da temperatura do ar exterior, em graficos de dispersao.

Tal como tinha sido concluido no subcapitulo 4.2, nas condi¢des de funcionamento em

ciclo transcritico, mas com temperaturas amenas, o sistema com ejectores apresenta os valores

do COP mais elevados. Contudo, a partir do momento em que se atinge a temperatura de

activacdo definida para a simulagdo, os sistemas com gas cooler evaporativo passam a

apresentar o melhor rendimento.

Importa ainda referir que, para temperaturas do ar exterior inferiores a 17°C, todos os

sistemas operam em ciclo subcritico. Tendo sido esta a varidvel de controlo definida na

constru¢do dos modelos. O funcionamento em ciclo subcritico implica que todos os sistemas

funcionam com um COP idéntico.
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Figura 4.13 — Varia¢ao do COP em fung¢do da temperatura do ar exterior na simulagdo em
Beja
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Figura 4.14 — Variagdo do COP em funcdo da temperatura do ar exterior na simulagdo em
Faro

Quanto a poténcia total absorvida por cada sistema, as Figuras 4.15 e 4.16 apresentam a

sua variacao horaria ao longo do més. A analise dos valores méaximos representados permite

constatar que a poténcia absorvida nos sistemas com gas cooler evaporativo raramente

ultrapassa os 40kW, ao contrdrio dos restantes sistemas, que frequentemente atingem

poténcias superiores a 50 kW. Este facto evidencia uma vantagem clara dos sistemas com gas

cooler evaporativo, que ja tinha sido verificada no subcapitulo 4.2, ao possibilitar a utilizagdo
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de compressores de menor poténcia, bem como uma eventual redugdo da poténcia instalada
necessaria na infra-estrutura eléctrica. Verifica-se ainda que esta diferenca ¢ particularmente

\

significativa na simulacdo realizada para Beja, devido a ocorréncia de temperatura mais
elevadas. No caso da simulagdo realizada para Faro, a diferenca da poténcia absorvida nos
varios sistemas ndo ¢ tao significativa.

Por outro lado, o sistema com ejectores permite obter uma poténcia ligeiramente inferior a
do ciclo de referéncia nas condi¢des de temperatura do ar exterior elevada, sendo ao mesmo
tempo o sistema que apresenta os valores de poténcia absorvida mais baixos quando ocorrem

temperaturas mais baixas.
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Figura 4.15 — Poténcia total absorvida hora a hora na simulacdo em Beja

92



RESULTADOS NUMERICOS

Ciclo Referéncia
Ejectores
Gas Cooler Evap. - 28°C

N «'M'f“ M';h d MNH
) ’.’MM| i ‘J\“u“”u‘,ﬂ‘-h‘ﬂn‘“"‘.‘ 1
35 lﬂ'ﬁ.lﬁ y ”«'.” ) b | AL I

30

&~ D
[V (=]

N
(e}

Poténcia absorvida total (kW)

20

15
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600 650 700

Hora (h)

Figura 4.16 — Poténcia total absorvida hora a hora na simulacdo em Faro

Por fim, procedeu-se a anélise da varia¢do dos valores de COP hora a hora, para cada um
dos ciclos e localidades. Tendo-se optado neste caso por apresentar os valores de cada sistema
num grafico separado de forma a obter-se uma visualizacdo mais clara dos resultados.

Nas figuras 4.17 e 4.18 s@o apresentados os resultados obtidos para o ciclo de referéncia e
para o ciclo com ejectores. Em ambos os casos, observa-se um perfil semelhante, caracterizado
por uma elevada amplitude dos valores de COP ao longo do més, particularmente nas
simulagoes realizadas em Beja

Ja nas figuras 4.19 e 4.20, que ilustram os resultados do sistema com gas cooler evaporativo
com as duas temperaturas de activagdo definidas, observa-se uma variagdo significativamente
mais estavel dos valores do COP ao longo do tempo, particularmente no caso em que a
temperatura de activacdo ¢ de 25°C. Nota-se também uma menor discrepancia entre os
resultados obtidos para Beja e Faro, comparativamente com os sistemas anteriores.
Obtiveram-se algumas horas em que os valores de COP foram superiores a 3 para todos os

ciclos, correspondendo as horas de funcionamento em ciclo subcritico.
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Figura 4.17 — Variacdo do COP hora a hora para o més de Julho do ciclo de referéncia
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Figura 4.18 — Variagdo do COP hora a hora para o més de Julho do ciclo com ejectores
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Figura 4.19 — Varia¢ao do COP hora a hora para o més de Julho do ciclo com gas cooler
evaporativo com activacdo aos 28°C
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Figura 4.20 — Variacao do COP hora a hora para o més de Julho do ciclo com gas cooler

evaporativo com activacao aos 25°C

4.4 DISCUSSAO

A andlise comparativa das simulagdes realizadas neste trabalho permitiu identificar com
clareza os efeitos da implementagdo dos mecanismos de melhoria do desempenho energético

de sistemas de refrigeracdo com CO: de ciclo transcritico.
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Verificou-se que, embora os ejectores contribuam para um aumento do COP relativamente
ao sistema de referéncia, ¢ a integracdo do gas cooler evaporativo que oferece ganhos mais
expressivos nas condi¢des climaticas com as quais foram realizadas as simulagdes, onde o
impacto do arrefecimento evaporativo revelou ser mais significativo.

A melhoria dos valores médios do COP, a reducdo da pressao do gas cooler e da poténcia
absorvida evidenciam o potencial técnico desta solu¢do para melhorar o funcionamento de
sistemas de refrigeracdo de ciclo transcriticos com COa, particularmente em localidades com
climas quentes. Os resultados foram particularmente expressivos na localidade de Beja, onde
a redu¢do do consumo energético foi muito significativa com a aplicacdo do gas cooler
evaporativo. Em Faro, a diferenca na poupanga energética nao foi tdo significativa como em
Beja, ainda assim analisando os valores globais de poupanca energética, o sistema com gas
cooler evaporativo apresentou resultados mais favoraveis.

Estes ganhos implicam ndo s6 uma reducdo do consumo energético, mas também uma
eventual diminui¢dao da dimensdo dos equipamentos e da poténcia eléctrica instalada, o que
pode representar beneficios econdmicos relevantes. Verificou-se ainda a vantagem de o
sistema operar com uma pressao mais baixa no gas cooler, o que resulta numa maior razao de
compressao.

No entanto, importa destacar que o sistema com ejectores revelou um COP superior ao do
sistema de referéncia sempre que operou em ciclo transcritico, 0 que ndo se consegue obter
com o gas cooler evaporativo com as temperaturas de activagao consideradas nas simulacdes.
Por essa razdo, nas horas em que o arrefecimento evaporativo ndo se encontra em
funcionamento, o sistema com ejectores mostrou ser o sistema mais eficiente.

Assim, numa simula¢do realizada para outras condi¢cdes sazonais ou em localidades com
climas mais amenos, a aplicacdo do sistema com ejectores poderd tornar-se mais vantajosa,
uma vez que proporciona uma melhoria no rendimento do sistema mesmo em condig¢des em
que o gas cooler evaporativo ja nao ¢ eficiente.

Pelo facto de ter sido analisado apenas o més de Julho e condigdes de operagao sazonais de
Verao, os resultados favoreceram o sistema com gas cooler evaporativo, o qual apresentou o
melhor desempenho em condi¢des de funcionais mais criticas. Contudo, numa perspectiva de
analise energética anual, € possivel que a diferenga no consumo energético entre o sistema
com ejectores € o sistema com gas cooler evaporativo se torne menos significativa,
considerando os valores do consumo energético anual. Tal cendrio abre também a
possibilidade de explorar a viabilidade e os potenciais beneficios da integragdo combinada das

duas tecnologias.
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Para concluir a andlise dos resultados obtidos, ¢ ainda necessario considerar que os
gjectores permitem recuperar parte do trabalho da expansdo, sem necessitar de consumir
recursos adicionais. Embora o gas cooler evaporativo tenha apresentado os melhores
resultados nas simulagdes realizadas, verificou-se um consumo significativo de agua que nao
podera ser desconsiderado.

Desta forma, ¢ possivel concluir que ambas as tecnologias analisadas sdo validas e
proporcionam vantagens especificas. Desta forma, a seleccdo entre ambas devera ser baseada
numa analise caso a caso conforme o tipo de instalacao e a localizagdo em questdo. A aplicagao
de ferramentas como as desenvolvidas neste trabalho revela-se fundamental para compreender
o comportamento da instalacdo com a utilizacdo deste tipo de mecanismos, seleccionar a
solucdo que traga mais beneficios para um projecto especifico, bem como parametrizar

adequadamente o seu funcionamento.

Relativamente as limitagdes dos modelos desenvolvidos destaca-se o facto de os resultados
se basearem em simulagdes em regime permanente, ndo considerando os fendmenos
transitorios nem as variagdes de desempenho que deles possam advir. Este tipi de
simplificacdo pode limitar a representatividade dos resultados, especialmente em condigdes
de operagao dinamicas. Um exemplo relevante é o tempo necessario para que o arrefecimento
evaporativo se torne efectivamente eficaz, apds a temperatura de activagdo ser atingida e
iniciar-se o processo de humidificagdo do enchimento do gas cooler. Durante este periodo, o
sistema ndo opera com a eficiéncia prevista em regime permanente, o que pode originar
desvios significativos entre os valores obtidos nas simulagdes e os observados em condigdes
reais de funcionamento.

Adicionalmente, embora tenham sido utilizados dados empiricos e polindmios
desenvolvidos através de dados e software de fabricantes, a validagdo experimental dos
modelos desenvolvidos constituiria um passo fundamental para a consolidacao dos resultados.

Verificou-se ainda alguns problemas na aplicagdo do polindmio de célculo da velocidade
de rotagdo dos ventiladores no ciclo com gas cooler evaporativo, tendo-se obtido alguns erros
e problemas de funcionamentos no EES devido a interdependéncia de variaveis. Este problema
foi superado aplicado o modelo do ciclo de referéncia para calcular as velocidades de rotacdo
através da realizacdo de varias iteracdoes nos dois modelos, calculando a temperatura de
arrefecimento do ar e depois aplicando estes valores no modelo do ciclo de referéncia.

Comparativamente a estudos similares, os valores de melhoria do COP e de reducdo do

consumo energético obtidos com o gas cooler evaporativo alinham-se com as fontes
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bibliograficas abordadas no capitulo 2, tendo-se chegado a conclusdes similares quanto as
vantagens na aplicagdo de ambos 0s mecanismos.

E ainda importante considerar que os valores do caudal de ar que atravessa o gas cooler,
determinados a partir da velocidade de rotagdo dos ventiladores, sdo particularmente
relevantes para o calculo de diversos pardmetros que influenciam directamente os resultados
das simulag¢des, tais como a eficiéncia do arrefecimento evaporativo, o consumo de agua e a
energia consumida pelos ventiladores do gas cooler. O polinomio utilizado para o célculo da
velocidade de rotacdo dos ventiladores, no funcionamento em ciclo transcritico, foi
desenvolvido com base em dados empiricos fornecidos pelo fabricante, tendo-se verificado
um bom ajustamento entre os dados do software do fabricante e os valores calculados pelo
polinomio. Contudo, no caso do funcionamento em ciclo subcritico, ndo foi possivel aplicar a
mesma metodologia devido a auséncia dos dados necessarios. Por esse motivo, o método

adoptado nos modelos carece de validagao experimental.
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Este capitulo apresenta um balango global do trabalho realizado, com foco nas principais
conclusdes obtidas e nas perspectivas para investigacdes futuras. O objectivo é consolidar os
resultados alcangados, avaliar criticamente a metodologia aplicada e apontar caminhos que
permitam desenvolver trabalhos adicionais futuros.

No subcapitulo 5.1, ¢ realizada uma analise detalhada das conclusdes obtidas no
desenvolvimento do trabalho, com foco no desempenho dos mecanismos de melhoria
estudados, como o sistema de ejectores € 0 gas cooler evaporativo. Além disso, sdo avaliados
os modelos numéricos desenvolvidos, destacando as suas principais limitagdes. Esta analise ¢
essencial para identificar pontos a melhorar que podem servir de base para trabalhos futuros.

No subcapitulo 5.2, sao discutidas oportunidades de investigagdo adicionais a realizar em
trabalhos futuros que foram identificadas com base nos resultados obtidos das simulagdes e

limitagdes dos modelos desenvolvidos.

5.1 ANALISE DO TRABALHO REALIZADO

Com o desenvolvimento dos modelos numéricos e a realizacdo das simulagdes propostas
nos objectivos do trabalho, foi possivel obter um conjunto alargado de dados que permitiram
avaliar comparativamente o desempenho de diferentes configuragdes de sistemas de
refrigeracdo com CO: em ciclo transcritico. Os objectivos definidos inicialmente para o
trabalho foram alcancgados, tendo sido possivel realizar uma andlise detalhada da eficiéncia
energética, termodinamica e operacional das solugdes tecnoldgicas estudadas.

O modelo base, representando um sistema de refrigeracdo com compressao paralela de

vapor, serviu como referéncia para a comparagdo com os modelos do sistema apds aplicagao
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dos métodos de melhoria: a inclusdo de um sistema de multi-ejectores e a integracdo de um
gas cooler evaporativo. As simulagdes foram conduzidas considerando perfis horarios de
poténcias frigorificas, bem como dados climaticos reais para duas localidades do sul de
Portugal com caracteristicas climaticas distintas: Beja, representando um clima quente e seco
do interior, e Faro, com um clima litoral, mais humido e de menor amplitude térmica.

Os resultados obtidos demonstraram que, mesmo partindo de um sistema ja bastante
optimizado, de acordo com o estado da arte, foi possivel alcangar melhorias significativas com
a implementagado das solugcdes estudadas. No caso do sistema com gas cooler evaporativo, 0s
ganhos foram particularmente expressivos durante os periodos de temperatura exterior
elevada, tendo-se verificado uma melhoria maxima do COP de 54,6%. Nas simulagoes
realizadas em Beja, esta tecnologia revelou-se particularmente eficaz, com melhorias
significativas nos valores de COP e uma reducdo consideravel da energia consumida, o que
refor¢ca a sua adequacdo a condi¢des de funcionamento com temperaturas elevadas. No
entanto, verificou-se também que a aplicagdo do arrefecimento evaporativo devera ser
restringida a determinadas horas do dia, uma vez que os beneficios associados a temperaturas
de activacdo inferiores a 28°C ndo se mostraram significativamente superiores.
Adicionalmente, identificaram-se vantagens significativas no seu funcionamento como razoes
e poténcias de compressao inferiores.

No entanto, o consumo de agua necessario para a humidificagdo do enchimento revelou-se
significativo, o que poderd comprometer a sua aplicabilidade em zonas onde a disponibilidade
hidrica ¢ reduzida ou condicionada por critérios ambientais.

Relativamente ao sistema com ejectores, observou-se também uma melhoria do COP em
relagdo ao sistema de referéncia, embora de forma mais modesta. A principal vantagem desta
solucao reside no facto de a melhoria do rendimento, face ao sistema de referéncia, se estender
durante todas as horas de funcionamento em ciclo transcritico, mesmo sob condi¢des de
temperatura exterior mais moderada.

Este comportamento foi particularmente evidente nas simulagdes realizadas para Faro,
onde, apesar de o gas cooler evaporativo ter apresentado reducdes menos expressivas no
consumo energético, o sistema com ejectores manteve os niveis de desempenho semelhantes
aos verificados na simulagdo realizada para Beja. Para uma avaliagdo mais abrangente deste
comportamento, seria pertinente efectuar a realizacdo de uma andlise anual, permitindo
quantificar, num contexto global, os ganhos associados a utilizagdo dos ejectores,
especialmente durante os meses em que o arrefecimento evaporativo ndo se justifica ou ndo ¢

activado.
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Apesar da consisténcia dos resultados obtidos, importa reconhecer algumas limitagcdes dos
modelos desenvolvidos. Em primeiro lugar, todas as simulagdes foram realizadas em regime
permanente, nao tendo sido considerados os fendmenos transitdrios que ocorrem em condi¢oes
reais de funcionamento. A auséncia desta componente dindmica pode introduzir desvios entre
os resultados obtidos numericamente e os que seriam observados numa instalagdo real.

A validacdo experimental dos modelos, em particular no que se refere ao comportamento
dos ejectores e a eficacia do arrefecimento evaporativo, apresenta-se assim como uma
necessidade evidente.

Conclui-se, assim, que as metodologias estudadas demonstram elevado potencial para a sua
aplicagdo em instalagdes de frigorificas de CO: em Portugal, nomeadamente em
hipermercados e supermercados de maior dimensao.

Adicionalmente, estas solugdes tém a possibilidade de serem implementadas em instalagdes
existentes. No caso do gas cooler evaporativo, por exemplo, a adaptacao desta tecnologia
apresenta-se como uma alternativa relativamente simples de integrar em gas coolers ja
instalados, permitindo optimizar o desempenho dos equipamentos sem a necessidade de
grandes intervencdes na instalagdo. Os dados obtidos neste estudo constituem, assim, uma
base solida para futuras decisdes técnicas no projecto e dimensionamento de sistemas de
refrigeracdo com COs..

Este trabalho abre caminho para investigagdes futuras com o objectivo de ultrapassar as
limitacdes identificadas nos modelos desenvolvidos e aprofundar a compressdo do

comportamento real dos sistemas simulados.

5.2 TRABALHOS FUTUROS

As limitagdes dos modelos desenvolvidos, discutidas nos capitulos anteriores, representam
oportunidades para o desenvolvimento de investigagdo adicional. Nesse sentido, propdem-se
as seguintes linhas de investigagdo em trabalhos futuros.

Uma das principais limitacdes identificadas neste trabalho diz respeito a natureza estatica
dos modelos desenvolvidos. As simulacdes foram realizadas em regime permanente, nao
considerando os fendmenos transitorios que ocorrem inevitavelmente no funcionamento real
das instalagdes. Seria pertinente realizar a introdu¢do de mecanismos nos modelos
desenvolvidos que permitissem descrever estes fendmenos, possivelmente através da
aplicacdo de um software com ferramentas de modelagdao mais potentes.

A validagdo experimental dos resultados obtidos seria também pertinente através de

medigdes realizadas em instalagdes laboratoriais reais com a aplicagdo das tecnologias
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analisadas. Embora os modelos desenvolvidos tenham sido realizados para um caso especifico
de uma instalacdo com caracteristicas definidas, a validagdo das metodologias aplicadas
através do confronto de resultados experimentais seria fundamental para a avaliacao do nivel
de exactidao dos modelos numéricos.

A analise do sistema com ejectores e a aplicagdo do gas cooler evaporativo revelou
desempenhos distintos nas condi¢des simuladas. Constatou-se que o gas cooler evaporativo €
particularmente eficaz em condig¢des sazonais de Verdo, enquanto os ejectores proporcionam
uma melhoria no rendimento do sistema menos expressiva nas horas mais criticas. Contudo,
esta melhoria ¢ praticamente constante em todas as horas de funcionamento em ciclo
transcritico, nas duas localidades analisadas. Estes resultados abrem caminho para trabalhos
futuros, onde os modelos desenvolvidos possam ser melhorados de forma a realizar simulagdes
anuais e para mais localidades de Portugal. A realiza¢dao de um balango do consumo energético
anual, sobretudo em regides de clima mais ameno, podera revelar resultados adicionais,
distintos dos que foram obtidos neste trabalho. Com a realizacdo de uma analise anual sera
possivel identificar, com maior precisdo, o desempenho global dos sistemas ao longo de todo
o ciclo climatico, possibilitando uma comparagdo mais equilibrada entre solugdes como os
ejectores e o arrefecimento evaporativo.

Seria também pertinente realizar a comparagdo do desempenho dos sistemas analisados
com sistemas que funcionam com outros fluidos habitualmente aplicados em instalacdes de
refrigeracdo comercial, nomeadamente HFC e HFO ou sistemas com CO2 que funcionam em
ciclo subcritico com a aplicagdao de um fluido secundario de rejeicao de calor.

Adicionalmente, o método utilizado para estimar a velocidade de rotagdo dos ventiladores
devera ser revisto e aperfeicoado. Esta varidvel influencia significativamente o caudal de ar,
sendo esta a varidvel que permite calcular a eficiéncia de satura¢do e a poténcia consumida
pelos ventiladores. A auséncia de uma curva caracteristica precisa limita a exactiddo da
simulagdo, pelo que se sugere a realizagdo de medi¢des experimentais ou a obtengdo de dados
detalhados fornecidos pelos fabricantes, que permitam estabelecer relacdes matematicas mais
representativas do comportamento real.

Ainda no ambito do desenvolvimento adicional dos modelos, sugere-se a exploracdo de
estratégias de controlo avancado e configuragdes hibridas. A aplicagao de logica de controlo
inteligente, que permita a activagdo ou modulagdo dos sistemas de melhoria (ejectores,
arrefecimento evaporativo) em fungdo de varidveis como a temperatura, humidade ou carga

térmica, poderd maximizar o desempenho energético.
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Por fim, para uma avaliagdo mais completa, seria de elevado interesse incluir uma analise
econdémica e ambiental, considerando os custos de investimento, operagdo, manutengdo e
consumo de recursos naturais, nomeadamente a dgua no caso do arrefecimento evaporativo.
A andlise do ciclo de vida e o retorno do investimento permitiriam avaliar a viabilidade pratica

das solugdes propostas, em contextos de aplicagao real.
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