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RESUMO

Devido ao aquecimento global e o peso energético que os sistemas de refrigeragdo tém em
termos de consumo, os fluidos frigorigéneos ditos naturais tém vindo a ganhar relevo na
industria de refrigeraco e ar condicionado e a eliminar gradativamente os fluidos frigorigéneos
convencionais (HCFCs e HFCs), de acordo com as regulariza¢des definidas pelo protocolo de
Montreal-Emenda de Kigali.

A presente dissertacdo de mestrado pretende dimensionar um sistema de refrigeracao
para um matador ficticio de frangos. Trata-se de uma instalacdo frigorifica para apoiar uma

linha de abate de frangos de um matadouro situado nas ilhas Seychelles.

O sistema proposto pela presente dissertagdo ¢ definido por um sistema de refrigeracao
a dois estagios com recuperagdo de calor para lavagem industrial, usando o fluido frigorigéneo
COa.

Nesta dissertagdo sdo efetuadas duas simulagdes numéricas por meio do software EES
(Engineering Equation Solver) do sistema de refrigeracdo, isto ¢ um estudo comparativo entre
uma simulag@o do EES onde a poténcia frigorifica do estagio de baixa temperatura e do estagio
de média temperatura sdo considerados variaveis independentes e a outra simulacdo em que as
poténcias frigorificas (baixa e média) sdo varidveis dependentes e sdo aplicadas equagdes
polinominais fornecidos por um fabricante (Bitzer) para o calculo das poténcias do
compressores, consumo elétrico do compressores e os caudais massicos dos compressores.
Também sdo comparados os resultados efetuados com a simulagdo numérica a partir do EES e
do software da Bitzer. Igualmente, sdo descritos alguns componentes do sistema de

refrigeragdo, nomeadamente:
-Arrefecedor de Gas
-Recuperador de Calor
-Compressor

-Evaporador

-Permutador de Calor Interno
-Valvulas de Expansao
-Valvula de alta temperatura

-Valvula de By-pass
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Para finalizar, efetuou-se uma andlise financeira para demonstrar a viabilidade
econdmica em usar a recuperacao de calor do sistema de refrigeragdo para o aquecimento das

aguas para lavagem industrial, em vez de uma caldeira a gas natural.

Termos chave: Aproveitamento de calor; Eficiéncia energética; Calor, Refrigeracao,

Transcritico, CO2
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ABSTRACT

Due to global warming and the energy weight that refrigeration systems have in terms of
consumption, the so-called natural refrigerants have been gaining prominence in the
refrigeration and air conditioning industry and gradually eliminating conventional refrigerants
(HCFC’s and HFC’s), as per the regulations defined by the Montreal-Kigali Amendment

Protocol.

The EES software will perform the numerical simulation. A two-stage refrigeration
system with heat recovery. The refrigerant fluid that the refrigeration system uses is COx.

The present master’s dissertation intends to design a refrigeration system for a fictional
chicken abattoir. It is a refrigeration plant to support a chicken slaughterhouse located in the

Seychelles Islands.

The system proposed for the present thesis is defined as a two-stage refrigeration system

with heat recovery, using the refrigerant fluid COs..

In the dissertation, two numerical simulations are performed using the EES
(Engineering Equation Solver) software of the refrigeration system The simulations are: a
comparative study between an EES simulation where the refrigeration power of the low-
temperature stage and the medium temperature stage are considered independent variables; and
a simulation in which the refrigerating powers (low and medium) are dependent variables and
polynomial equations supplied by a manufacturer (Bitzer) are applied to calculate the
compressor powers, the compressor's electrical consumption and the compressor's mass flow

rates.

The results obtained with the numerical simulation using the EES and the Bitzer
software are also compared. Some components of the refrigeration system are dimensioned,

namely:

-Gas Cooler

-Heat recovery
-Compressor
-Evaporator

-Internal Heat Exchanger
-Expansion Valves

-High temperature valve
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-By-pass valve

Finally, a financial analysis is carried out to demonstrate the economic feasibility of
using heat recovery from the refrigeration system to heat up hot water for industrial sanitarium

necessities compared to a natural gas boiler.

Keywords: Use of heat; Energy efficiency; Residual heat; Refrigeration; Transcritical, CO-
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componente de recuperacdo de calor para o aquecimento das aguas quentes sanitarias, para o
calculo foi s6 usado o polinémio fornecido pela Bitzer para o calculo do caudal massico do
fluido frigorigéneo

EES (Engineering Equation Solver) — Software: Engineering Equation Solver.

EPe — Prego da energia (€/KWh)
EPng — Preco do gas natural (€/m3)

Fluid$ - Fluido frigorigéneo, no caso da dissertagao ¢ CO2

GWP (Global Warming Potential) — Potencial Global de Aquecimento.
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HFC’s — Hidrofluorocarbonetos

m 1 — Caudal massico do fluido frigorigéneo que passa pelo evaporador de baixa temperatura
m 2 — Caudal méssico do fluido frigorigéneo que passa pelo evaporador de média temperatura
m 3 — Caudal massico do fluido frigorigéneo que sai do vaso de pressdo intermédia

m 4— Caudal méssico do fluido frigorigéneo que passa pela valvula de by-pass

m 5 — Caudal méssico do fluido frigorigéneo do compressor de média temperatura.

n] — Rendimento isentropico do compressor do estagio de média temperatura

np — Rendimento isentropico do compressor do estagio de baixa temperatura
ODP (Ozone Depletion Potential) — Potencial de destruicdo da camada de Ozono.
PCI — Permutador de calor interno.

(PCI) efiux — Eficiéncia do permutador de calor Interno

Pcond - Pressdo de alta pressdo, Pressdo operativa do arrefecedor de gas

Pi Pressdo intermédia do sistema de refrigeragao

Poténciaags — Poténcia das dguas quentes sanitarias

PsapT- Pressdo do evaporador de baixa temperatura

dcarga aquecimento — Carga total para o aquecimento do CIP no processamento alimentar
(KW).

dearga de arrefecimento — Carga de arrefecimento para o processamento alimentar na indistria
agroalimentar (KW).

Qcomp1 - Calculo da poténcia do compressor do estdgio de baixa temperatura para comparar com
a funcdo potelet

Qcomp2— Célculo da poténcia do compressor do estagio de média temperatura para comparar

com a fungdo potelet mt
Qconselect1-Fungdo que calcula a poténcia do compressor do estagio de baixa temperatura
Qconselect2-Funcao que calcula a poténcia do compressor do estagio de média temperatura

Qevap,BT- Célculo da poténcia do evaporador de baixa temperatura usando o polindmio fornecido

pela Bitzer para o célculo do caudal massico para o compressor de baixa temperatura

Qevap,BT- Célculo da poténcia do evaporador de baixa temperatura usando o polinémio fornecido

pela Bitzer para o célculo do caudal massico para o compressor de baixa temperatura
Qevap,MT- Célculo da poténcia do evaporador de media temperatura

Qgc— Poténcia do arrefecedor de gas
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dhot water — Carga de aquecimento para aquecimento de 4guas quentes usado na limpeza de
instalagdes (CIP) na industria agroalimentar (KW).

dph — Poténcia total de aquecimento da bomba de calor (KW).

Qpotfrig,bt — Calculo com a fungdo potfrig para calcular a poténciafrigorifica do estagio de baixa
temperatura

quh — Poténcia real em uso pela bomba de calor (KW).

Tamb— Temperatura do ar ambiente
Tevap,sT — Temperatura de evaporagdo de baixa temperatura
Tevapmt — Temperatura de evaporacdo de média temperatura

Tsn — Sobreaquecimento do fluido frigorigéneo depois dos evaporadores de baixa e média

temperatura.

VPC — Vaso de Pressdo controlada.
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1 INTRODUCAO

Tendo em vista a protecdo do meio ambiente, torna-se pertinente a abordagem do tema dos
fluidos de refrigeracdo. Estes manifestam um papel representativo no aquecimento global e na
destruicdo da camada de ozono, com graves impactos, quer a nivel social, quer a nivel ambiental
no nosso planeta. O estudo destes fluidos poderd contribuir para que os sistemas de ar
condicionado e de refrigeracdo se tornem mais eficientes e, consequentemente, se possa reduzir

0 seu impacto ambiental.

Pelos motivos mencionados acima, os sistemas de ar condicionado e de refrigeragao tém
sofrido, nos ultimos tempos, alteragdes técnicas, nomeadamente na utilizacdo de fluidos
frigorigéneos naturais (propano, didxido de carbono, butano, amoniaco), em alternativa aos

designados fluidos frigorigéneos convencionais do tipo HFCy e HCFCs, para que se possa

mitigar os efeitos nefastos que os sistemas de ar condicionado e de refrigeracdo t€ém provocado

no meio ambiente.

Perante o problema mencionado, que a todos deve preocupar, o proposito deste projeto
sera simular um ciclo frigorifico a dois estdgios para um sistema de refrigeracdo com
recuperacgdo de calor que utilize como fluido frigorigéneo o didxido de carbono (CO-). A razdo
para a escolha do fluido frigorigéneo natural CO: ¢é porque este tem um baixo GWP (potencial
de aquecimento global) e zero ODP (potencial de destrui¢do de camada de ozono), indo ao

encontro das preocupagdes ambientais que apresentamos nos paragrafos anteriores.

1.1 Descricao do CO:

A descri¢do apresentada nesta sec¢@o tem base na obra de ITAR (2018). Varias substancias que
ocorrem na natureza podem ser usadas efetivamente como fluido frigorigéneo em sistemas de
refrigeragdo por compressdo de vapor. Essas substiancias de ocorréncia natural incluem a

amonia (NH3) e 0 CO2, e sdo denominados “fluidos frigorigéneos naturais”.

Por ocorrerem na natureza, essas substancias sdo ambientalmente neutras quando
utilizadas em sistemas de refrigeragdo. Ao contrario dos fluidos frigorigéneos CFC, HCFC e
HFC, os fluidos frigorigéneos naturais ndo tém qualquer potencial de destruicdo da camada de
ozono (ODP), nem qualquer potencial, ou t€ém potencial extremamente baixo, de aquecimento

global (GWP).



Além dos beneficios ambientais que favorecem o uso de NH3 e de CO2, ha beneficios
econdmicos significativos. Ambos os fluidos sdo abundantes em nosso meio ambiente e
produzidos em grande quantidade para o uso comercial em diversas industrias, tais como: a

NHj3 na agricultura e nas industrias quimicas; e 0 CO2 nas industrias de bebidas.

O outro aspeto que se deve ter em conta ¢ o custo dos diferentes tipos de fluidos
frigorigéneos comparado com o CO-. A seguir apresentamos um exemplo de custos de varios

fluidos frigorigéneos em 2017 em dolares americanos ($):

Os custos a granel para o contratante em 2017 foram de $ 0,90/1b para a NH3, $ 0,60/1b
para o COz, $ 7,50/1b para o R-507 ¢ $ 27,00/Ib para o R-22. (IIAR, 2018).

Figura 1. 1 — Composi¢do quimica do CO2

Fonte: Edinburg Sensors, 2010

O CO2 é composto por duas moléculas de oxigénio e uma molécula de carbono. A figura

1.1 identifica os componentes quimicos do COs..

Tabela 1. 1 - Potencial de aquecimento global de fluido frigorigéneo de varios fluidos

frigorigéneos

Potencial de Aquecimento
Global de Refrigerantes

REFRIGERANTE GWP

R717 (améniaco) 0
R-744 (diéxido de carbono) 4

R134a (HFC) 1300
R404a (HFC) 3260

Fonte: IIAR, 2018



A tabela 1.1 compara o potencial de aquecimento global (em inglés, GWP — Global
Warming Potential) de varios fluidos frigorigéneo, nomeadamente: CO:, amoniaco, R134a e
R404a. Como se pode verificar, os fluidos frigorigéneos R134a e R404a (hidrofluorcarbonetos)
tém valores e potencial de aquecimento global muito elevados (1300 e 3260, respetivamente)

enquanto os fluidos naturais amoniaco e CO: tém s6 0 e 1, respetivamente.

O CO: também pode ser empregado como fluido frigorigéneo em varios tipos de
sistemas de ciclo fechado, incluindo tanto o subcritico como o transcritico. Para qualquer tipo

de sistema de CO-, tanto o ponto critico quanto o ponto triplo devem ser considerados.

O ciclo de refrigeracdo classico com o qual estamos todos familiarizados ¢ o
subcritico, ou seja, toda a faixa de temperaturas e de pressoes aplicadas no ciclo - entre a
ebulicdo do liquido no evaporador, passando pela compressdo, e condensado de volta ao

liquido no condensador - estdo acima do ponto triplo e abaixo do ponto critico.

Um sistema transcritico ainda ferve o fluido frigorigéneo liquido no evaporador acima
do ponto triplo. No entanto, o vapor ¢ comprimido acima do ponto critico e, em vez de um
condensador, o gas de descarga comprimido ¢ arrefecido num ponto acima da cupula classica

do diagrama PH e ¢ revertido para liquido apenas quando a pressao cai abaixo da ctpula.

Um sistema de CO: subcritico de estagio tnico ¢ simples, mas também tem
limitacdes, devido a sua faixa de temperatura operacional e a alta pressdo de condensagdo

(IIAR, 2018).



Figura 1. 2 - Demonstragdo do ponto critico e a linha dos pontos triplos
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Fonte: IIAR, 2018

1.2 Propriedades do CO:

Assim como a sec¢do anterior, esta também tem base no ITAR (2018). O CO:z é um gas
ligeiramente toxico, inodoro e incolor com um sabor levemente acido e pungente. E um
pequeno constituinte do ar, mas de vital importancia para a regulacdo respiratéria, e esta

naturalmente presente na nossa atmosfera.

Nos ultimos 200 anos, o teor de CO: da atmosfera aumentou de 280 PPM, em 1800,
para 295 PPM, em 1900, para 368 PPM, em 2000. O volume médio global de CO- de abril de
2013 ¢ de 396,72 PPM de acordo com a NOAA. Como ponto de referéncia, os niveis de CO2

na atmosfera estavam acima de 1.000 PPM ha 150.000 milhdes de anos.

Alguns dos maiores produtores de CO: sdo as centrais termoelétricas. O COz ¢ visto
como uma das principais causas do atual aquecimento global, o que levanta preocupacdes
sobre o0 uso do CO: como fluido frigorigéneo. No entanto, quando o CO: ¢ usado como fluido
frigorigéneo, o gés ja existe dentro de um fluxo de residuos de gas natural, principalmente na
producdo de NH3. Em seguida, é capturado, refinado e utilizado para carregamento em um

ciclo de refrigeracao fechado.



O CO: ¢ 1,5 vezes mais pesado do que o ar & pressao atmosférica e, portanto, ira descer
se libertado para o ar. Os destaques das propriedades do CO2 em comparagdo com 0s outros

fluidos frigorigéneos incluem:
* pressdo operacional mais alta a uma determinada temperatura
» faixa mais estreita de temperaturas de operago
* ponto triplo a uma pressdo muito maior

* ponto critico a uma temperatura muito baixa (IIAR, 2018).

1.3 Inflamabilidade

O CO2 ndo queima nem suporta a combustdo. O ar com um teor de CO: superior a 10%

extinguira uma chama aberta.

1.4 Seguranc¢a — Efeito nos humanos

O CO: no causa irritagdo na pele, nos olhos ou no sistema respiratoério, como ocorre com a
NH;s. No entanto, em altas concentragdes, pode afetar a fungdo respiratoria, levando a asfixia e

até a morte (IIAR, 2018).

1.5. Motivacio para a dissertaciio

A motivacdo que tive para desenvolver a minha dissertacdo no uso dos fluidos frigorigéneos
naturais, nomeadamente o CO,, deve-se a varias razdes. Em primeiro lugar, a motiva¢do advém
da responsabilidade social e ambiental que todos os intervenientes profissionais da area da

refrigeracdo e ar condicionado devem ter para com a sociedade.

E significativa a utilizagdo massiva dos fluidos frigorigéneos ditos convencionais,

nomeadamente do tipo HFCg e HCFCs, e a sua predominancia no mercado de refrigeragdo e

climatizagdo, de acordo com as condi¢Ges impostas pelo protocolo de Montreal - Emenda de
Kigali.

No ano de 1985, um conjunto de nagdes reuniram na Austria para debater um manifesto
de preocupagdes técnicas e politicas das consequéncias que o planeta sofrera com a reducdo da
camada de ozono. Em outubro de 2016 os Estados membros do protocolo de Montreal

decidiram em reunido na capital de Ruanda, Kigali, emendar o protocolo de Montreal no qual



iria incluir os hidrofluorcarbonos (HFCs) na lista de substincias controladas pelo protocolo

Montreal.

Essa realidade, contudo, deve ser contestada através de uma utilizagdo gradual dos ditos
fluidos frigorigéneos naturais. Nesse contexto, simular um sistema de refrigeracdo em que ¢
usada a rejeigdo de calor para o aquecimento de aguas para lavagem industrial, contribuira para

a preservacao do ambiente.

Um dos fatores que motivaram a realizacdo desta dissertacdo €, portanto, a aplicacdo
dos fluidos frigorigéneos naturais nos sistemas de refrigeracdo de forma a contribuir para a
reducdo do aquecimento global. O outro fator ¢ que, com os sistemas de refrigeragdo
transcriticos a CO2 que servem como bomba de calor ou onde ¢ aplicando um sistema de
recuperacdo de calor, € possivel aquecer 4guas quentes sanitarias e atingir temperaturas até 120
°C para processos industriais. Este recurso reduz a necessidade de uma caldeira a gas ou a

petroleo e assim diminui ainda mais a pegada ecologia no meio ambiente.

Para finalizar, os processos industriais para a producao de fluidos frigorigéneos naturais
sd0 pouco dispendiosos e mais amigos do ambiente, se comparados com 0s processos quimicos

e a infraestrutura necessarios para a producao dos fluidos frigorigéneos (ndo naturais).



2 OBJETIVO

O objetivo da dissertag@o ¢ investigar a funcionalidade teorica de um sistema de refrigeragdo a
dois estagios com recuperagdo de calor, que utilize como fluido o frigorigéneo CO-, em paises
tropicais. A instalagdo de refrigeracdo ¢ baseada numa instalagdo ficticia de um matador de

frangos situado nas ilhas Seicheles.

Para isso, o projeto assumira a concecdo e a realizacdo de uma simulagdo numérica
através do software Engineering Equation Solver (EES). O software EES é um programa que
tem como finalidade a resolucdo de equacdes acopladas, sejam as equagdes algébricas,

diferenciais ou nao lineares.

O software também pode ser usado para resolver equagdes diferenciais e integrais,
nomeadamente para analisar a otimizagdo, fornecer analises de incerteza, realizar regressao
linear e ndo linear, converter unidades, verificar a consisténcia da unidade e gerar graficos com

qualidade de publicagao.

Uma caracteristica importante do EES ¢é a base de dados de propriedades
termodindmicas e de transporte de alta precisdo que ¢ fornecido para centenas de substancias
de uma maneira que permite que a base de dados seja usada com a capacidade de resolucao de

equacdes referidas em cima.

2.1 Descricao do sistema de refrigeraciao de uma estacao de abate de frangos

O problema esta relacionado com um projeto ficticio de um matador de frangos situado nas

ilhas Seicheles, nomeadamente na ilha principal Mahé.

A refrigeracdo da carne de aves é um dos fatores mais importantes na manutengdo da
qualidade da carne, tanto para o consumo quanto para o processamento. A refrigeragao rapida
de carcacas de aves retarda o crescimento de microrganismos deteriorantes e, portanto, prolonga
a vida util do produto. Além disso, o arrefecimento rapido pode reduzir significativamente a
perda de peso.

Ap0s o abate, a carcaca das aves deve ser arrefecida para reduzir e manter a temperatura

da carne abaixo de um valor que garanta um produto de alta qualidade e seguranca.

A escolha de um método adequado é importante para a qualidade do produto acabado.
Os métodos de arrefecimento da carcaca impactam muito na qualidade e na palatabilidade da

carne, sendo os resultados desses métodos muito especificos da espécie.



O estudo apresentado ¢ um sistema de pré-arrefecimento das carcacgas destinadas ao
congelamento, que ¢ arrefecido por meio de sistemas continuos de imersdo em agua em linha.
O processo ¢ geralmente dividido em duas etapas: pré-arrefecimento e arrefecimento final ou
congelamento, sendo que o processo de pré-arrefecimento ocorre imediatamente apds a

evisceragdo e antes de qualquer procedimento subsequente.

O arrefecimento por imersdo em agua pode ser realizado por arrefecimento de agua em
contra fluxo, onde a dgua refrigerada corre oposta ao fluxo de fiagdo das carcacas de aves. E de
salientar que o sistema de refrigeracdo também ird incorporar o aproveitamento de aguas

sanitarias com fim para lavagem de equipamento industrial.

2.2 Objetivos Especificos

O conceito do sistema de refrigerag@o sera em dois estagios e € composto por um ciclo de alta
pressdo, que ira trabalhar no estado transcritico, a CO:, e outro ciclo, de baixa pressao, que ird

trabalhar no estado subcritico, a CO2 também.
O estudo compreendera as seguintes fases:

1) — Definir o primeiro estagio, de temperatura baixa do sistema de refrigeracdo: o primeiro
estagio funcionara na zona subcritica e terd a finalidade de arrefecer um produto avicola a

temperatura de -18 °C;

— Definir o segundo estagio, de temperatura baixa, que funcionara para arrefecer um produto
avicola a temperatura de 5°C, sendo a temperatura de evaporagao do fluido frigorigéneo de 0
°C (evaporador); o ciclo frigorifico do segundo estagio situar-se-a na zona transcritica, na qual
o arrefecedor de géas sera também utilizado como um recuperador de calor, usado para o

aquecimento das aguas para lavagem industrial (CIP).

2) Aplicar os algoritmos e respetivas fungdes matematicas no EES para efetuar a simulacdo
numérica dos diversos componentes do sistema de um ciclo frigorifico a dois estagios

(transcritico e subcritico) com recuperacdo de calor usando a CO-_

3) Analise energética do sistema, e da rentabilidade econémica de recuperacao de calor



3 DESCRICAO DO PROBLEMA

O projeto ¢ definido como sendo uma simulagdo numérica de um sistema de refrigeracdo de

dois estagios com o uso de rejeigdo de calor para fins de aquecimento de aguas quentes

sanitarias para lavagem industrial.

O esquema do problema esta apresentado nas figuras 6.1 e 6.2, reproduzido de CO:
handbook (I1AR, 2018). Devido ao facto do CO: transcritico trabalhar com pressdes muito mais

altas, comparativamente com os fluidos frigorificos comuns, o sistema CO. apresenta alguns

desafios técnicos na industria de refrigeracao.

A seguir apresentamos uma tabela comparativa entre um ciclo de refrigeracdo

transcritico CO: e a de um ciclo convencional de refrigeracdo subcritico de HFCg (¢f. Emerson,

s/d).

Tabela 3. 1 - Comparacdo entre fluidos frigorigéneos HFC e CO-

Parametros do Ciclo

Subcritico usando HFCg

Transcritico CO:

Pressao alta de
arrefecimento —
dispositivo de rejei¢do
de calor

Condensador —  vapor
condensa a temperatura
constante

O arrefecedor de gas —
CO: sofre uma grande
carga de temperatura

Pressao de descarga

HFCs: de 10 a 40 bar

De 90 até 130 bar

Pressdo de succ¢do

HFCs: de 2 a 9 bar

De 25 até 50 bar

fluxo fixo

Temperatura de o
. Normalmente inferior a . .
descarga do fluido oé) ente inferior a 95 Até os 140 °C
frigorigéneo
Por ponto de
Controlo dos . Normalmente usado para
. o sobreaquecimento ou ~

dispositivos de . s ~ o controlo da pressdo alta

N dispositivo de expansdo de
expansao do CO2

Controlo de  alta
pressao (excluindo
controlos de shut-
down de seguranca)

Pressdo ndo controlada
ajustada pela temperatura
de condensagio,
geralmente 40 bar no
maximo.

Necessario até os 130 bar.




Gas (supercritico) acima
de 31°C de vapor ambiente

Estado do fluido Parcialmente liquido e — mistura liquida abaixo

frigorigéneo parcialmente vapor. de 31 °C; pode tornar-se
solido apos um
arrefecimento abaixo P<b
bar.

Com  temperatura  de
ambiente 0 fluido
frigorigéneo encontra-se
em estado de vapor.

Pressdo do sistema
(temperatura do
ambiente >31 °C)

Pelo menos 74 bar — pode
ser maior, dependendo da
carga ¢ temperatura.

Fonte: Emerson, s/d

3.1 Consideracdes a tomar no dimensionamento de um ciclo de refrigeracio de dois

estagios a CO: (refrigeracio - subcritico e transcritico)

Como se pode verificar em CO: handbook (I1AR, 2018), ¢ necessario ter em conta algumas
consideragdes para um bom dimensionamento de um sistema de refrigeragdo com recuperagio

de calor a CO.. A seguir, estdo listados os onze aspetos mencionados:

1) Um dos problemas no uso do CO- num ciclo de refrigeracdo subcritico ¢ que as eficiéncias
sdo baixas. A razio das eficiéncias serem baixas € porque, na mudanga de fase, a quantidade
de calor rejeitado pelo CO: ¢ baixa, devido ao fenomeno termodinamico em que a entalpia
da rejei¢do de calor diminui quando a condensagdo ocorre perto do ponto critico (31,1°C;
7,38 MPa).

2) Ha que ter em conta que quando o CO2 ¢ comprimido para além da pressdo critica, ha a
possibilidade de a entalpia de rejei¢do de calor ser muito mais alta por meio de arrefecimento
sensivel. Por meio da pressdo critica, a entalpia de rejeicdo de calor ¢ muito maior no
arrefecimento sensivel e, devido a esse fendmeno termodindmico, um sistema de

refrigeragdo transcritico recupera a eficiéncia.

3) Num ciclo de refrigeragdo transcritico a CO:, o evaporador funciona na zona subcritica e,

no caso do arrefecedor de gés, este se encontra na regido transcritica.

4) Num sistema de refrigeracdo transcritico a CO-, a diferenga de pressdo entre o evaporador e
o arrefecedor de gas ¢ maior, comparando os sistemas convencionais de refrigeragdo que
usam HFCs aos sistemas de refrigeracéo transcritico a CO.. A diferenga de pressdo entre o
evaporador e o arrefecedor de gas ¢ muito maior no lado transcritico a CO2, porque no

processo de expansdo havera perdas termodinamicas.
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5) Num ciclo de refrigeracao transcritico a CO:, existem grandes diferencas de pressdo entre o
evaporador e o arrefecedor a gas, o que provocara perdas termodindmicas. Para compensar
parcialmente essas perdas, ¢ recomendavel dimensionar dispositivos de recuperagcdo de

trabalho de expansdo.

6) Na compressao do fluido frigorigéneo convencional e na regido subcritica, a taxa de pressao
opera aproximadamente até aos oito, ja no caso de um ciclo de refrigerag@o transcritico a
CO: a taxa de pressdo oscila de trés a quatro. A razdo pela qual o processo de compressido
na regido transcritica a CO: favorece uma eficiéncia isentropica alta dum sistema BC ¢
porque as taxas de pressdo sdo baixas se as comparamos com sistemas convencionais de

refrigeragdo.

7) Os componentes do ciclo frigorifico a CO: que contribuem para aumentar a eficiéncia
termodindmica do ciclo de refrigeragdo a CO: sdo a valvula de redug¢do de pressdo e o
arrefecedor de gas, que alguns estudos académicos, como o CO: handbook, mencionam
como obtendo uma melhoria de cerca de 38%, seguido pelo compressor, que regista uma
contribuicdo de 35% da irreversibilidade total do ciclo. Portanto, o desempenho do sistema
de refrigeragdo no estagio transcritico pode ser aprimorado através do dimensionamento de

componentes apropriado para reduzir as perdas de eficiéncia.

8) Num sistema de refrigeragdo a trabalhar na regido transcritica, o COP vai depender do calor

de rejeicdo que o arrefecedor de gas vai poder efetuar.

9) Ap6s varios estudos académicos, conclui-se que, num sistema de refrigeracdo a CO: a dois
estagios, a temperatura de saida do arrefecedor de gas e o compressor do estagio de baixa
afetam significativamente o desempenho do sistema.

10) As principais func¢des do dispositivo de expansao de um sistema de refrigeragdo transcritico
a CO: ¢ distribuir o CO: para o evaporador, bem como manter uma diferenca de pressao
entre o evaporador e o arrefecedor de ar. Calculos tedricos e analises experimentais sugerem
que um ejetor no lugar de uma valvula de expansdo podem melhorar o desempenho do ciclo

transcritico.

11) Num ciclo de refrigeracdo, as perdas de estrangulamento que ocorrem na valvula de
expansdo contribuem para reduzir o desempenho do sistema. Uma forma de superar o
problema podera passar pela adocdo de ejetores multiplos, que podem ser conetados em
paralelo ou, com um estudo apropriado, podem ser conetados em diferentes padrdes. Outra

forma de superar o problema ¢ na instalagdo de uma valvula by-pass que tem como objetivo
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controlar o “flash-gash”. Mais a frente, sdo explicados, de uma forma mais detalhada, a

valvula de by-pass e também a finalidade dos ejetores.

12) Um dos grandes desafios no uso do fluido frigorigéneo CO: € o baixo ponto critico (31,1

°C e 7,38 MPa) e a alta pressdo operacional (8,0 a 11,0 MPa).

13) O acoplamento num sistema de refrigeracao transcritico a CO2 de um permutador de calor

interno (IHX) e injetores favorece o melhoramento do COP do sistema.
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4 ESTADO DA ARTE

Nesta parte, serdo descritos o funcionamento e o atual estado de arte, de forma ndo exaustiva,
do sistema de uma bomba de calor a CO: a funcionar em estado transcritico e o estado de arte

de um sistema de refrigeragdo subcritico a COx.

Segundo Ma, Zhongyan e Tian (2013), os ejetores melhoram e aumentam a
transferéncia de calor podem melhorar o desempenho transcritico do sistema de refrigeragédo a

CO: para um nivel semelhante aos sistemas de refrigeragdo convencionais.

Tém havido inumeros exemplos em varias areas de aplicacdes de sistemas de
refrigeragdo transcriticos a CO2 com recuperagdo de calor, desde supermercados até a indistria
agroalimentar. Por exemplo, num estudo efetuado por Visser (2018), para melhorar a eficiéncia
energética, foi instalado o sistema de refrigeragdo citado acima numa quinta leiteira localizada

na Nova Zelandia, chegou-se as seguintes conclusdes:

1) O leite ¢ arrefecido de 38,6°C até a temperatura obrigatoria, de 6 °C, em menos de 6 minutos.
2) Reduziu-se em 32% o custo energético para o aquecimento das aguas quentes sanitarias
(CIP). A poupanca energética ¢ efetuada através do compressor de CO: que opera no estagio
transcritico durante a fase de arrefecimento da agua. A recuperacdo de calor do estagio
transcritico consegue atingir temperaturas das aguas quentes sanitarias que vao até os 85°C.

Se combinarmos o COP de aquecimento e do arrefecimento, o COP atinge valores de 7,5.

Zhang, Tong e¢ Wang (2015) publicaram um estudo sobre 4 tipos de ciclos de

refrigeracdo a dois estagios de compressdo de CO- transcritico, a saber:

1 O Ciclo com intercooler externo de dupla compressdo (DCEI): Abaixo esta representada a
figura esquematica e o diagrama de entalpia de pressdo. O ciclo (DCEI) consiste num
evaporador, dois compressores (compressor de estagio de baixa e compressor de alta), com o
arrefecedor de vapor na pressdo intermédia através de um permutador de calor e uma valvula

redutora de pressao.
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Figura 4. 1 - Esquema de principio e diagrama p-h do ciclo DCEI com e sem expansor
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Fonte: Zhang et al., 2015

2 Ciclo Intercooler Externo de dupla compressdo com expansor (DCEIE): este ciclo é
semelhante ao ciclo DCEI mas com o expansor que substitui a valvula redutora de pressdo, e
usando a recuperagdo de trabalho para acionar o compressor. O processo de expansdo do

expansor ¢ ilustrado pela linha tracejada na figura 4.1.

A energia recuperada do expansor € usada para compensar o trabalho do compressor do

estagio de baixa.

3 O ciclo intercooler flash de compressao dupla (DCFI): O ciclo ¢ representado pela linha
tracejada na figura 4.1. O fluido frigorigéneo de alta pressdo, apds o seu arrefecimento, ¢é
dividido em dois fluxos. Num dos fluxos, a pressao é reduzida até a pressdo intermédia, através
da valvula redutora de pressdo A, o fluido frigorigéneo flui, por sua vez, para o vaso de “flash”.
O fluido frigorigéneo inserido na cdmara de “flash” transforma-se em vapor e arrefece o fluxo
residual de fluido frigorigéneo residual de alta pressdo que mistura e permuta calor com o fluido
frigorigéneo de alta temperatura descarregado do compressor do estadgio de baixa. Depois, a

succdo do compressor do estagio de alta ¢ o vapor saturado misto resultante.

O fluido frigorigéneo de alta pressdo ¢ expandido na valvula redutora de pressdo B e de

seguida alimenta o evaporador.
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Figura 4. 2 - Esquema de principio e diagrama p-h do ciclo DCFI com e sem expansor

Fonte: Zhang et al., 2015
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3 O Ciclo intercooler Flash de compressdo dupla com expansor (DCFIE) ¢ similar ao ciclo
DCFI. A diferenca € que este substitui a valvula de redug@o B por um expansor, e usa o trabalho
de recuperagdo para acionar o compressor. O processo de expansdo do expansor do ciclo DCFIE
¢ indicado pela linha tracejada na figura 4.2. O trabalho recuperado do expansor ¢ transmitido

para o compressor do estagio de baixa.

As conclusdes efetuadas por Zhang et al. (2015) que podemos retirar da analise
termodinamica da refrigeragdo de CO: transcritico de compressdo a dois estagios dos ciclos

apresentados sdo as seguintes:

a) O uso de dois estagios na compressao pode melhorar o COP no arrefecimento do ciclo,

b) O COP no arrefecimento pode ainda ser melhorado se a valvula de redugdo de pressdo for
substituida por um expansor

c) A pressdo ideal do arrefecedor do fluido frigorigéneo e a pressdo intermedidria ideal dos
ciclos intercooler flash sdo menores do que as do ciclo intercooler externo.

d) As pressdes intermediarias 6timas dos ciclos de dois estagios sdo maiores que a média da

pressdo do arrefecedor de gas e a pressdo de evaporagao.
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e) A substituicdo da valvula de redugdo de pressdo por um expansor no ciclo DCEI provoca
uma diminui¢do de pressdo 6tima do arrefecedor de gas e pouca variagdo na pressao otima
intermediaria.

f) No entanto, a substituicdo da valvula de reducdo de pressdo por um expansor no ciclo DCFI
causa pouca variagdo na pressao ideal do arrefecedor de gas e um aumento da presséo ideal
para a pressdo intermediaria.

g) O ciclo DCFI supera o ciclo DCEI em todas as condigdes operacionais escolhidas, mas uma
maior melhoria no COP do ciclo DCEI ¢ conseguido em comparacdo com o ciclo DCFI, ao
se substituir a valvula de reducdo de pressdo por um expansor.

h) O ciclo DCEIE supera o ciclo DCFIE quando a temperatura de evaporagao for 0°C, ou se a
temperatura de saida do arrefecedor de gas ultrapassar uma temperatura de 35°C.

1) Quando a temperatura de saida do arrefecedor de gas variar entre 32°C e 48°C, os ciclos
DCEI, DCEIE, DCFI e o ciclo DCFIE obtém, em média 4,6%, 29,2%, 12,9%, e 22,3%,
respetivamente, de melhoria de COP em relagdo ao ciclo basico respetivamente.

j)  Os ciclos DCFI sdo interessantes devido a sua menor pressao de operagdo e maior eficiéncia
energética, no entanto, o intercooler flash aumenta o custo do processo e também torna o
controle do processo complicado.

O nivel do liquido precisara de ser controlado num processo real de forma dinamica, isto &,

dependendo da carga de refrigeragao.

4.1 Principios operacionais de uma bomba de calor

As bombas de calor sdo aparelhos mecanicos que, por fenomenos termodinamicos, transferem
calor de uma fonte fria para um espago que pode estar ou nao mais quente. O funcionamento

termodindmico de um ar condicionado ¢ o mesmo que o de uma bomba de calor.

E de salientar que a bomba de calor vai usar a energia calorifica do condensador
enquanto o ar condicionado tirara proveito do efeito frigorifico do evaporador. (Mitchell &

Braun, 2012)

Como referem Wynglen, Borgnakke e Sonntag (2013), na sua obra Fundamentos da
termodindmica, uma bomba de calor precisa de energia externa para acionar 0 processo
termodindmico. No nosso caso em estudo, o compressor necessitara de energia elétrica para
que o ciclo frigorifico seja acionado. As bombas de calor convencionais funcionam com um
fluido volatil conhecido por fluido frigorigéneo, que vaporiza ao absorver o calor e condensa

ao perdé-lo, expondo o ciclo frigorifico de uma bomba de calor.
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De outro modo, segundo os autores (Wynglen et al., 2013) o fluido frigorigéneo percorre
um ciclo termodinamico no qual o fluido frigorigéneo absorve o calor no evaporador, onde a
pressdo e a temperatura sdo mais baixas, em comparagdo com o ambiente onde o condensador
estd instalado. Para que o fluido frigorigéneo possa circular, este precisa de uma fonte
energética, normalmente, a eletricidade; por sua vez, o calor ¢ libertado do circuito frigorifico

no condensador.

Para que o fluido frigorigéneo que estd em estado liquido possa evaporar no evaporador,
existe uma valvula de expansdo que reduz a pressdo do fluido frigorigéneo antes que este entre
no evaporador. Ai, o fluido frigorigéneo liquido passa pela valvula de expansao que tem a
func@o de reduzir a pressdo do fluido frigorigéneo; s entdo ¢ que o fluido frigorigéneo entra
no evaporador, em estado liquido; o fluido frigorigéneo, ao percorrer o evaporador, absorve o
calor do espago fazendo o fluido ferver e mudar de estado do liquido para o estado gasoso,
onde, apos passar pelo evaporador, entra no compressor € o ciclo se repete novamente, o que

justifica a expressao “ciclo frigorifico”.

E de salientar que o fluido frigorigéneo tem que alcangar uma temperatura
suficientemente alta, quando comprimido, para que possa libertar o calor através do
condensador, atingir uma temperatura suficientemente baixa, quando expandido no evaporador,

para que o calor possa fluir do ambiente frio para o fluido no evaporador.

Quanto maior a diferenca de temperatura entre o evaporador ¢ o condensador, maior a
diferenca de pressao necessaria e, consequentemente, maior a energia requerida para comprimir
o fluido. Logo, o COP decresce com o aumento da diferenga de temperatura (Wynglen, et al.,
2013).

A figura abaixo demonstra o funcionamento termodinamico de uma bomba de calor.
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Figura 4. 3 - Ciclo de refrigeragdo

Fonte: Wynglen et al., 2013

Como demonstra a figura acima, o ciclo de refrigeracdo por compressdao de vapor de
uma bomba de calor é composto por quatro elementos: 1) Condensador, 2) Valvula de

expansao, 3) Evaporador e 4) Compressor.

4.2 Funcionamento teorico de uma bomba de calor a CO: transcritico.

Num sistema de refrigeracdo a CO2, o estado do ciclo frigorifico acima dos 31° C, ¢ transcritico.
Num ciclo frigorifico a CO- transcritico, a absor¢do de calor no evaporador ocorre abaixo da
pressdo critica de 71 bar e a libertagdo de calor dentro do arrefecedor de gas ocorre acima da
pressao critica de 71 bar. Devido ao fendmeno mencionado acima, num sistema de refrigeracao
transcritico a CO2, o mecanismo onde o calor sera libertado é conhecido como ‘arrefecedor de
gas’, e a libertacdo de calor ¢ feita dentro de uma determinada faixa de temperatura, isto €, o
CO: sera arrefecido, ndo condensado. Esse acontecimento estd em contraste com os sistemas

de compressores convencionais, onde a libertacdo de calor ocorre a uma temperatura fixa.

A figura 4.4, a seguir, demonstra um ciclo frigorifico de bomba de calor transcritico
a CO: num diagrama moliére T-s. Um fluxo de agua residual (representado a laranja) ¢
arrefecido no evaporador de 28°C para 23°C (efeito chiller). A dgua do processo (representada
a rosa), por sua vez, ¢ aquecida na fase de rejeicdo de calor que esta indico a roxo. de 20°C a

70°C (Kleijn Energy Consultants & Engineers, s/d).
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Figura 4. 4 - Diagrama molier t-s de arrefecimento/aquecimento de agua através de um sistema

de refrigeracdo transcritico usando o fluido frigorigéneo CO-
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Fonte: Klejin Energy Consultants & Engineers, s/d

A linha descrita em azul representa um ciclo fluido frigorigéneo transcritico a CO- de
uma bomba de calor. As fases do ciclo fluido frigorigéneo transcritico a CO: sdo, de acordo

com Kleijn Energy Consultants & Engineers, (s/d).:
1- Compressao a pressdo transcritica;

2 - Arrefecimento do gas na area transcritica, para aquecer as aguas sanitarias (aguas para

lavagem industrial);
3 - Expansdo para baixa pressao;
4 Arrefecimento do fluxo de aguas por meio do processo de evaporacao do gas;

5 - Superaquecimento do gas apds o arrefecedor
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O COP de aquecimento varia de acordo com a temperatura do ambiente. Em
temperaturas ambientais mais altas, o trabalho de compresséo para o sistema de refrigeragdo ¢
mais alto, mas o trabalho de compressdo para o aquecimento ¢ menor. Para temperaturas
ambientais baixas, a pressdo ndo se consegue baixar, o que nao altera o COP para o
aquecimento. As bombas de calor sdo uma 6tima escolha para aplicagdes em que seja necessario

em simultaneo aquecer e arrefecer.

4.3 A eficiéncia de uma bomba de calor a CO: transcritico

O CO:handbook da ITAR (2018) descreve que o coeficiente de performance de uma bomba de
calor ¢ conhecido por COP. Este coeficiente ¢ calculado através, da divisdo da poténcia do
condensador pela poténcia elétrica absorvida pelo sistema de refrigeracdo (compressor), como

formulado a seguir

COPBC — QCOND

4.4 Vantagens da bomba de calor transcritico a CO:

1) No aquecimento de aguas sanitarias, ou CIP (Circulating Cleaning in Place), numa faixa
de temperatura de 40-80°C, ¢ em situagdes especificas, a eficiéncia de uma bomba de calor
transcritico a CO: pode atingir valores superiores em comparagdo com a maioria das bombas

de calor convencionais.

2) A possibilidade de aquecer aguas sanitarias ou CIP até a temperatura de 90°C e em casos
especificos até temperaturas mais altas, pode ser usada em processos industriais

agroalimentares como alternativa ao uso de caldeiras (ITAR, 2018).

4.5 Desvantagens das bombas de calor transcritico a CO:

Para que a bomba de calor transcritico a CO: seja eficiente, ¢ necessario que haja uma diferenca
minima de temperatura entre a temperatura a entrada (ex: ar ambiente) da bomba de calor e a

temperatura que a bomba de calor pretende aquecer o fluido secundario (ex: agua).

Se o arrefecedor de gas ndo for capaz de arrefecer suficientemente o fluido frigorigéneo
CO., entdo o ciclo frigorifico ndo sera eficiente. Nesta situacdo, uma bomba de calor que utilize

o fluido frigorigéneo amoniaco serd a solugdo mais vantajosa em termos de eficiéncia.
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4.6 Funcionamento tedrico de um sistema de refrigeracio subcritico

O sistema de refrigeragdo subcritico com compressao a CO: opera acima do ponto triplo (5,16
bar) e abaixo do ponto critico (73,6 bar), conforme exibido na Figura 4.5. Este é o ciclo classico

de refrigeragdo de estagio unico, comumente usado.

Figura 4. 5 - ciclo CO: subcritico
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O limite minimo de temperatura de evaporagdo dum sistema de refrigeragdo subcritico
a CO:z deve ser acima dos (-56,6°C), o que ¢ acima do ponto triplo. A razdo deste facto é que,
com o CO: abaixo de (-56,6°C), inicia-se a formacdo de solidos de COz, 0 que se pode tornar
num grande constrangimento técnico, porque a formacao de s6lidos pode entupir a tubagem do
sistema de refrigeracdo. Nesse sentido, ¢ prudente projetar sistemas de refrigeragao a CO2, que

tém em conta a temperatura de evaporacao varios graus centigrados acima do ponto triplo.
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Observando a figura 4.6, a seguir, verifica-se que qualquer liquido que caia abaixo da

pressdo critica no lado esquerdo da ctipula PH se convertera numa mistura de solido e vapor.

Nesta figura, a linha vertical demonstra que, se o fluido frigorigéneo CO- tem uma
temperatura de (-30 C) estando na fase de liquido saturado a Sbar), se 53% da massa de CO: se

tornard em egtado sélido. dependendo da configuragdo do sistema de refrigeracdo a CO-, existe

a possibilidade de causar danos no compressor (ITAR, 2018).

Figura 4. 6 - Processo de expansdo de CO-
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Figura 4. 7 - Formagao sélida

Solid CO, Formation
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O limite superior da temperatura de evaporacdo num ciclo subcritico ¢ definido pela

classificagdo de pressdo do evaporador (IIAR, 2018).

A compressdo de um sistema de refrigeracdo a CO2 é um processo isentropico tipico

encontrado, que se pode comparar com o dos ciclos de refrigeragcdo convencionais. Como em

qualquer sistema de refrigeragdo comercial/industrial convencional, ¢ necessario um

acumulador de gas CO: a entrada do compressor, para garantir que apenas o gas saturado chegue

ao compressor. A pressdo necessaria para a compressao do CO: ¢ menor comparando com a

compressao necessaria comprimir o fluido frigorigéneo de amoniaco, permitindo temperaturas

moderadas de descarga, mas maiores que as do fluido frigorigéneo R-507, que prefere algum

grau de sobreaquecimento por sucgdo para garantir a compressdo a seco (estado de vapor)

(IIAR, 2018).
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Os sistemas subcriticos podem ter um dos dois métodos para condensar ou rejeitar o
calor. O primeiro e mais simples ¢ a rejeicdo de calor diretamente a um dissipador de calor
ambiente, como agua fria do mar ou o ar ambiente de um ambiente mais frio. O segundo tipo
usa um permutador de calor em cascata e o calor € rejeitado para outro ciclo de refrigeracao
com temperatura mais alta. O primeiro tipo ¢ chamado de ciclo de estagio tnico e o segundo ¢é

chamado ciclo em cascata (IIAR, 2018).
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5 COMPARACAO ENTRE OS FLUIDOS FRIGORIGENEOS
(NH3) AMONIACO E DIOXIDO DE CARBONO (CO:)

Os fluidos frigorigéneos amoniaco (NH3) e dioxido de carbono (CO:) sdo ambos fluidos

frigorigéneos naturais, devido ao aquecimento global alguns governos estdo a legislar
regulamentos para comecar o faseamento na extin¢ao da producao dos fluidos frigorigéneos
nomeadamente os HCFCs e ao mesmo tempo promover a producdo de fluidos frigorigéneos

naturais.

Os Hydrochlorofluorocarbonos (HCFCs) estdo a ser eliminados e, inclusivamente, sdo
ilegais (ex: R22), mas outros fluidos frigorigéneos sdo ainda comuns no mercado e continuam
a ser legais (ex: R410a, R404a, R134a, entre outros) mas uma nova legislacdo brevemente
entrara em vigor e, dependendo do potencial global de aquecimento GWP (global warming

potential), havera uma taxa a ser paga.

O atual regulamento de gases fluorados (Regulamento UE517/2014 do Parlamento
Europeu e do Conselho, de 16 de abril de 2014) pretende reduzir as emissoes de gases fluorados
da UE em dois ter¢os até 2030, em comparacao com os niveis de 2014. A Comissao legislativa
Europeia pretende explorar uma meta de reducdo de 50 a 55% para as emissoes totais de gases

com efeito de estufa (GEE), sob uma nova proposta de lei climatica.

Na figura 5.1, a seguir € possivel verificar que o amoniaco trabalha com pressdes mais

baixas do que o CO:x.

Figura 5. 1 - Relagdo pressao-temperatura entre CO: e diversos fluidos frigorigéneos
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Quanto mais alta for a pressdo de descarga no arrefecedor de gas do sistema de

refrigeragdo a CO: mais baixa serd a eficiéncia do sistema frigorifico a CO:,

Em média, o limite maximo de temperatura nas ilhas Seicheles ¢ de 35°C. O ponto
transcritico do CO: ¢ de 33 °C e, por isso, um sistema de refrigeracdo que so6 utilize o fluido
frigorigéneo CO: ¢ menos eficiente nas ilhas Seicheles do que um sistema do tipo cascata

CO2/NH3.

Figura 5. 2 - A comparag@o do COP para varios fluidos frigorigéneos

Energy Comparison: Various Refrigerant Options

3.5 1 |9°R {5 K) approach

19.4 °F (-7 'CI
intermediate
NH] high stg.

Mo econ. on

—— Cascade

or two stage
systems

NH3IE

o ———R2E
0 w0 RE0TE
o —8—CO2/NH3
e Slg NH3
—rp . Yy !
46 43 -a0 -37 34 32 -29 26 [°F]
£50 45 40 L35 30 25 20 45 [°C]

Evaporator Temperature

Fonte: IIAR, 2018

Como se pode verificar na figura 5.2, acima, um sistema a dois estagios de amoniaco

(NH3) tem um COP superior, comparado com um sistema de refrigera¢do em cascata CO>/NH3.

Foram realizados alguns trabalhos de investigagdo de diferentes configuragdes de
cascata, nomeadamente: CO2, R1270/ CO2, R152a/ CO:, com o CO: no circuito de baixa
temperatura e os fluidos frigorigéneos (R1270, R152a) no circuito de alta temperatura. Entre
eles esta o estudo de Bellos e Tzivanidis (2019). Algumas conclusdes importantes desse estudo
sao:

1) O COP de todos os sistemas em cascata examinados ¢ superior do que o sistema de cascata

de referéncia COo.
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2) As melhorias no COP variam entre 10% até 80%, e sdo maiores para temperaturas mais altas
de rejeicao.

3) Os fluidos frigorigéneos mais eficientes, no circuito de alta temperatura, sdo R152a, NH3s,

R1270, R600, R600a eR290.

4) Os sistemas menos eficientes, exceto o CO:z no estagio de alta temperatura, sdo os fluidos

frigorigéneos com alto GWP, como R507a e R404a.

5.1 Pontos de referéncia de um checklist para a anailise na escolha de um sistema de
refrigeracio
E muito importante que exista um checklist para verificar qual ¢ o tipo de sistema de

refrigeragdo ideal para arrefecer o nosso produto nas condi¢des possiveis.

Abaixo encontram-se os pontos de referéncia necessarios para uma checklist no

dimensionamento de um sistema de refrigeragéo:

1. Qual o tipo de fluido frigorigéneo que ¢ permitido em espagos ocupados?

2. Quais sdo as temperaturas de evaporagdo?

3. Qual ¢ a faixa de temperatura do arrefecedor de gas

4. Temperatura de bolbo seco do ar, temperatura de bulbo humido do ar ou a temperatura da
agua.

5. Existe a necessidade de aquecimento de agua para fins sanitarios ou processos
agroalimentares?

6. Existem técnicos disponiveis localmente com conhecimento necessario para operar, instalar

ou manter instalacdes de refrigeracdo a CO2?

7. Quais sdo os riscos para a area circundante e para o produto, tanto dentro como fora do local,

em caso de fuga do fluido frigorigéneo?

8. Analise de custos de ciclo de vida, incluindo seguro de responsabilidade civil e custo de

reposicao do fluido frigorigéneo devido a possiveis fugas de fluido frigorigéneo.

9. Quais fluidos frigorigéneos s3o permitidos com base em leis governamentais ou

especificagdes do cliente?

10. Qual é o impacto ambiental que o sistema de refrigera¢do provocara?
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Outras consideracdes a ter na lista de um checklist é o de simular o ciclo frigorifico com
varios fluidos frigorigéneos, e fazer comparacdes energéticas entre os varios resultados, tendo
em conta a temperatura de evaporagao, temperatura de condensacgdo a poténcia necessaria para

arrefecer o produto e o custo energético dos sistemas de refrigeragdo optado.

Figura 5. 3 - Comparagdo de varios fluidos frigorigéneos e a sua relagdo entre a temperatura de

evaporacao e o COP
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Dependendo da temperatura de evaporacdo a figura 5.3 compara a eficiéncia entre os
varios fluidos frigorigéneos para sistemas de refrigeracdo nomeadamente em cascata, dois
estagios e um so estagio. Verifica-se que o sistema de refrigeracdo a dois estagios NH3 (reta em
verde) ¢ o que tem o COP mais elevado até a uma temperatura aproximadamente de -30°C a
partir de aproximadamente de -30 °C um sistema de refrigeragdo de um estagio NHj (reta
amarela) ¢ o que apresenta o0 COP mais elevado. Nota, ndo sera referido o fluido frigorigéneo

R22, porque ¢é considerado um fluido frigorigéneo proibido.
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Estudos foram efetuados em relacdo 4 analise termodinamica de um sistema de
refrigeragdo em cascata, baseado em CO: e amoniaco. Entre eles esta o estudo de Tripathy et

al. (2014), onde se constatou o seguinte:

A temperatura 6tima de condensacdo de um condensador em cascata (baseado em
di6xido carbono e amoniaco) aumenta a TC (Temperatura de condensagado e a TE (Temperatura
de evaporacdo). AT (AT= (Tcondensador-Tevaporador) representa a diferenca entre a
temperatura de condensagao do circuito de baixa temperatura e a temperatura de evaporagdo do
circuito de alta temperatura. aumentam. Mas o0 COP méximo aumenta apenas com o TE, e

diminui a medida que Tc ou AT aumentam.

Figura 5. 4 - Penalizagdo de eficiéncia de um sistema de refrigeragdo em cascata a COz,

comparado com um sistema NH73 de 2 estagios
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Fonte: IIAR, 2018

Por exemplo, ao analisar a figura 5.4, se a temperatura de evaporacao for -40°C, havera
aproximadamente 2% de penalizacdo em desfavor de um sistema de refrigeracdo em cascata

CO: comparado com um sistema de refrigeragdo de NH3 com dois estagios.
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Colocando os factos acima em evidéncia, aqui estdo alguns pros versus contras entre um

sistema de cascata de CO- e um sistema de amonia a dois estagios, de acordo com ITAR (2018).

1. O sistema de refrigeracdo de CO- usado no estagio baixo (subcritico) distribui o fluido
frigorigéneo aos evaporadores através da instalacdo que pode estar proximo de um local com

muitas pessoas concentrada desde que haja ventilagdo adequada.

2. Em termos de custo inicial, o sistema de refrigeracdo em cascata CO- tem um custo financeiro

mais elevado comparativamente com um sistema de refrigeragdo a amoniaco (NH3) de dois
estagios.

3. O sistema de refrigeragdo em cascata CO: ¢ ligeiramente menos eficiente (dependendo da
temperatura evaporagdo) em compara¢ao com um sistema de refrigeracdo de amoniaco de dois

estagios. Essas diferencas diminuem a medida que a temperatura do evaporador diminui

também.

4. Para o mesmo efeito de refrigeracdo, o dimensionamento do equipamento ¢ as dimensdes de
tubagem para um sistema de refrigeragdo a CO: sdo significativamente menores em comparago

com as dimensdes do equipamento e da tubagem para um sistema de refrigeracdo de amoniaco.

5.A chave do uso de um sistema de refrigeracdo a CO, a verdadeira vantagem de usar COz, é
mitigar o risco de saude publica. Se houver uma fuga de amoniaco dentro de um grande
estabelecimento, por exemplo, ha a possibilidade de as pessoas que 14 estdo ficarem gravemente
intoxicadas e mesmo morrerem. Este cenario ndo ocorre se em vez de amoniaco for utilizado o

fluido frigorigéneo COs.

De acordo com a ASHRAE 15, espagos ocupados ndo industriais ndo podem ser
refrigerados diretamente com amoniaco. Isso torna o CO: uma opgdo vidvel, embora em
temperaturas usadas no ar condicionado, a agua ou agua-glicolada possam ser o fluido
frigorigéneo ndo-volatil preferido.

Os principais padroes da ASHRAE que orientam a identificacdo e o uso de fluidos
frigorigéneos sdo revistos para atender as regulamentagdes governamentais e alcancar um
desempenho aprimorado.

A norma 15 da ASHRAE fornece orientagdes essenciais para os fabricantes de sistemas
de refrigeracdo, engenheiros de projeto de sistemas de refrigeragdo e ar condicionado e
operadores que precisam de manter atualizados com os novos requisitos de ar condicionado e

refrigeragdo.
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Embora o NH3 seja permitido em espagos de trabalho industriais, deve-se

considerar cuidadosamente o tempo de fuga para uma area densamente povoada. Isso é
especialmente importante em areas de producdo onde possa haver equipamentos de
processamento forcando uma rota tortuosa até a saida mais proxima.

Para equipamentos de processamento de baixa temperatura localizados na area de
producdo, a alta velocidade e o aumento do custo de bombeamento do propilenoglicol

favorecerdao o CO2 como fluido frigorigéneo.

Figura 5. 5 - Comparagdo energética de um sistema de refrigeragdo em cascata a CO2; NH3

comparado com um sistema de refrigeragdo NH3 de 2 estagios
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Fonte: IIAR,2018

A figura 5.5 compara o COP entre os sistemas de refrigeracdo de cascata CO2/NH3 e
NH3 a dois estagios. Como se pode observar a partir de -40°C, o NH3 a dois estagios tem um

COP mais elevado do que um sistema em cascata CO2/NH3.

Estudos termodindmicos na otimizagdo de um ciclo de refrigeragio CO2/NH3

demonstram que se for utilizado ejetor, o COP maximo ¢ em média sete por cento maior que o

COP convencional (Dokandari, Hagh & Mahmoudi, 2014).
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Figura 5. 6 - Esquema de principio de um sistema de refrigeracdo CO2; NH3 em cascata com

injetores.
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Fonte: Dokandari, Hagh & Mahmoudi, 2014
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6 PRINCIPIO TEORICO DE UM SISTEMA DE
REFRIGERACAO DE DOIS ESTAGIOS A CO:

De seguida, sera descrito o ciclo de refrigeracdo em que esta dissertagdo esta baseada.

O ponto quatro (4), que esta representado no esquema do sistema de refrigeragdo (Figura
6.1 ¢ figura 6.2). Este ponto representa a entrada da valvula de expansdo motorizada
eletronicamente, de alta pressdo, que tem como fung@o controlar, a entrada do VPC (Vaso de
Pressdo Controlada/Separador de liquido), o fluxo do fluido frigorigéneo CO-, contribuindo

para o controlo da pressdo do VPC.

De outra forma, o CO: flui da area transcritica para a valvula de expansdo (4) e na sua

saida vai existir uma mistura de liquido e vapor que entra no VPC (5).

O VPC (5) serve como separador de estados, isto €, separa o CO: liquido do CO2 em
estado gasoso. A pressdo do VPC ¢ controlada via valvula eletronica (6). A a¢do mencionada

¢ conhecida por “flash gas bypass”.
O liquido do VPC pode agora ser expandido por meio das valvulas (7, 8) para os
evaporadores de baixa e média temperaturas.

Subsequentemente, o gas do lado de saida do evaporador de média temperatura (9) é

misturado com o gas de descarga do compressor de baixa (11) e com o “flash Gas” do VPC.

O permutador de calor interno (3) serve para arrefecer a mistura do gas que esta no

estado supercritico antes de entrar no lado de suc¢do do compressor de alta pressao (1).

A pressdo do VPC deve ser constante, independentemente da temperatura do ambiente.
No entanto, o ratio de fluxo de gas do bypass e de liquido varia com a pressdo e a temperatura

de saida do arrefecedor de gas (ITAR, 2018).

As figuras 6.1 e 6.2 representam um diagrama P-h e esquema de principio de um sistema
de refrigeragdo standard de dois estagios transcriticos a CO-, em que a presente dissertagio se

vai basear.
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Figura 6. 1 — Diagrama do principio teérico do projeto em estudo
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Figura 6. 2 — Esquema do principio tedrico do projeto em estudo
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6.1 Componentes de um sistema de refrigeracao de dois estagios a CO:

O trabalho de investigacdo da dissertagdo sera baseado num ciclo de refrigeracao transcritico a
dois estagios com recuperagdo de calor em que ¢ usado como fluido frigorigéneo o COa, como

ilustrado nas figuras 6.1 ¢ 6.2.

As componentes do sistema de refrigeragdo standard a dois estagios transcriticos a CO:

sao:

6.1.1 Evaporador

O processo de selegdo de evaporadores (ar/fluido frigorigéneo) para operar num sistema de
refrigeracdo de CO: € muito semelhante a selecdo dos evaporadores para o fluido frigorigéneo

amoniaco (IIAR, 2018).

Os fabricantes de evaporadores normalmente exigem os seguintes dados para a seleg@o
de um evaporador de uma determinada marca, nomeadamente as temperaturas de evaporacao e
carateristicas fisicas dos fluidos frigorigéneos.

Segundo Shin, Park e Cho (2014), ¢ importante salientar que no dimensionamento dos
evaporadores de refrigeracdo se devem ter em considerag@o os aspetos que influenciam o seu
desempenho, nomeadamente:

- formacdo ou ndo de gelo no evaporador;

- alteragdes na temperatura de ambiente exterior;

- velocidade de ar exterior;

- valvula de expansdo de segundo estagio - afeta a pressdo do arrefecedor de gas - e o caudal
massico do fluido frigorigéneo que escoa nos compressores do primeiro e segundo estagio.

Grande parte dos estudos recentes tém sido efetuados no dimensionamento de
permutadores de calor, nomeadamente o caso dos evaporadores. Segundo Rony et al. (2019),
no caso dos evaporadores que tem tubo alhetado, as alhetas com fenda tem demonstrado um
maior coeficiente de transferéncia de calor tanto para o lado do ar como para o lado do fluido
frigorigéneo.

Nesse sentido, a equagdo utilizada para o calculo da poténcia do evaporador, de acordo

com Mitchell e Braun (2012), é:
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Qevaporador = mAh [KW] (D

Qevaporador — Poténcia do evaporador [KW]

m — Caudal massico do fluido frigorigéneo [Kg/s]

Ah — Diferenca de entalpia do fluido frigorigéneo entre a entrada e saida do evaporador [kJ/kg]

Expressao retirada da simulagdo EES (versdo com o polindmio fornecido pela Bitzer e foi

programada uma fung¢do no EES para célculo da poténcia frigorifica):
A fun¢do que calcula a poténcia frigorifica ¢ denominada: Calculo de Poténcia Frigorifica BT
Function potfrig (to,tc)
c1=92083,59054
c2=2800,793206
c3=-1296,027129
c4=28,69985139
c5=-30,34751977
c6=-3,558636843
c7=0,102210946
c8=-0,190297562
c9=-0,093282518
c10=0,014655413
{tc- Temperatura de Condensacdo, neste caso sera considerada a temperatura intermédia de
10,7°C}
{to- Temperatura de evaporagdo, no caso do estagio de baixa temperatura, a temperatura de
evaporac¢do de média temperatura ¢ -18°C}

potfrig= cl +c2*to +c3*tc +c4*t0"2 +c5*to*te +¢c6*tc2 +c7*to3 +c8*tc*to”2 +c9*to*tc 2

+ ¢c10*tc"3
A func@o que calcula o polindmio da poténcia frigorifica é a seguinte:

Q_compl=(potfrig(-18,10.7)/1000)*3
O resultado que o EES expde do Q evap BT=m_1*(h[13]-h[12]) é igual a 126,9 KW
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Expressao retirada da simulacao EES (a poténcia do evaporador do estagio de temperatura de

baixa ¢ uma variavel independente):

Q evap BT =126.9 [KW] "Poténcia do evaporador de baixa temperatura"
Q evap BT=m_1*(h[13]-h[12]) {Célculo do caudal massicom 1}

O caélculo do caudal da m_1=0,6067 Kg/s

Como foi referenciado anteriormente, a instalacdo ficticia de matadouro de frangos tem
uma poténcia do evaporador no primeiro estagio de refrigeragcdo, onde os frangos sdo
congelados (zona 4), de aproximadamente 126,9KW. Na zona 3 (zona de remocdo de

miudezas), onde se situa o segundo estagio de refrigeracdo, a poténcia frigorifica ¢ de 116,5KW.

Como ¢ demonstrado na tabela 6.1, foi possivel no presente estudo comparar o calculo
do caudal massico realizado entre uma simulagdo EES em que a poténcia frigorifica do estagio
de baixa e média temperatura sdo varidveis independentes e outra simulagdo pelo software do
EES onde ¢ introduzida polinémios fornecido pela bitzer para calcular o caudal massico dos
compressores dos estagios de baixa ¢ de média temperatura e a partir dai consegue-se calcular
a poténcia frigorifica dos evaporadores de baixa temperatura e média temperatura .E de referir
novamente que a temperatura de evaporagao dos evaporadores se encontra na tabela 6.1, sendo
para o evaporador de baixa temperatura -18°C e o de média temperatura ¢ de 0°C, a temperatura
exterior das ilhas Seicheles varia em média entre os 24 °C e os 31°C, e ocasionalmente chega

aos 33°C.

Nota: O cédigo de programagao do software do EES encontra-se nos anexos 1, 2 e 3.

Tabela 6. 1 - Dados técnicos dos evaporadores:

Evaporador Evaporador de baixa Evaporador de média
temperatura temperatura
(Q_evap BT) (Q_evap MT)
Poténcia [KW] (Simulac¢do efetuadapelo | 126,9 116,5
EES com os polinémios da Bitzer)
Poténcia [KW] (Simulac¢do efetuadapelo | 126,9 116,5

EES com a Poténcia frigorifica como
variaveis independentes)

Caudal Massico [Kg/s] (Simulagdo | 0,6067 0,5729
efetuada pelo EES com a Poténcia

frigorifica como variaveis

independentes)
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Caudal Massico [Kg/s] (Simulacdo | 0,6065 0,5728
efetuada pelo EES com os polindmios da
Bitzer)

Temperatura de evaporagéo ["C] -18 0

Nota: a explicagdo do codigo e os célculos efetuados no EES estdo nos anexos 1, 2 e 3.

Figura 6. 3 - Relagdo entre a temperatura de evaporagao do evaporador de baixa temperatura e

a poténcia frigorifica do estagio de baixa temperatura

132
:\—"Qeuap.ElT
130|

128

126

124

1221 4
22 21 -20 -19 -18 A7 -16 -15

Tevap,BT [C]

Temperatura de evaporagdo do estagio de baixa temperatura

Poténcia frigorifica do estagio de baixa temperatura
Qe\rap,BT [kW]

Fonte: simula¢do EES com os polinomios fornecidos pela Bitzer

Como se pode verificar na figura 6.3, a medida que a temperatura de evaporacdo do

evaporador diminui, a poténcia frigorifica do estagio de baixa temperatura aumenta.
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Figura 6. 4 - Relagdo entre a temperatura de evaporacdo do evaporador de média temperatura e

a poténcia frigorifica do estagio de média temperatura
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Como se pode verificar na figura acima (6.4), a medida em que a temperatura de
evaporacdo do estagio de média temperatura vai diminuindo, a poténcia frigorifica vai

aumentando.

6.1.2 Compressor

O compressor pode ser visto como o coracdo do sistema de refrigeragdo, isto ¢, no processo,

recebe fluido frigorigéneo no estado de vapor e comprime o vapor até ao arrefecedor de gas.

No caso do compressor para o fluido frigorigéneo CO2, o compressor deve estar
preparado para trabalhar com altas pressdes, de cerca de 40 bar para sistemas subcriticos, até
157,6 bar, no caso de sistemas transcriticos.

Enquanto a pressdo de funcionamento do compressor para o fluido frigorigéneo CO- é
muito maior comparada com os compressores convencionais, a taxa de compressdo ¢ menor.
Para sermos mais concretos, a massa especifica do vapor do CO- é quarenta e duas vezes maior

na suc¢ao do compressor e 27 vezes maior na descarga do compressor, comparado com o fluido
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frigorigéneo amoniaco. Consequentemente, o compressor do CO2 € menor comparado com o
do amoniaco: em média, para produzir a mesma capacidade, a vazao volumétrica ¢ de apenas
12% comparando, caso fosse, com um sistema de refrigeragdo a amoniaco. Outro aspeto
interessante € o facto de que a taxa de compressao do CO: ¢, aproximadamente, metade da do
amoniaco. Todavia, a diferenga de pressdo para o CO: entre a descarga e a sucgao € sete vezes

maior do que a de um sistema a amoniaco (IIAR, 2018).

Todos as componentes do lado de alta do circuito de refrigeragdo (por exemplo,
separadores de oleo, filtros, entre outros), devem ser projetados para as pressdes maximas de

operacdo esperadas, devendo ter sempre em conta uma margem de seguranca (IIAR, 2018).

Para que se otimize a vida util e a eficiéncia do compressor, € exigido que este, para um
sistema de refrigeracdo a CO-, seja dimensionado para aguentar pressoes altas nos rolamentos
e a possibilidade de fuga de gas no lado de alta pressdao, nomeadamente nos pontos de vedacao

da instalagdo (ITAR, 2018).
Dependendo do tipo de compressor de CO: para que este tenha uma vida Wtil

satisfatoria, ou os rotores do compressor sdo mais curtos, ou entdo a area de compressdo do gas

¢ mais estreita (IIAR, 2018).
De acordo com Klein e Nellis (2011), temos os seguintes elementos:
WCompressor = mAh [KW] 2

Weompressor — Poténcia do Compressor [KW]

m — Caudal massico do fluido frigorigéneo [Kg/s]

Ah — Diferenca de entalpia do fluido frigorigéneo entre a entrada e saida do compressor [kJ/kg]

6.1.2.1 Dimensionamento do sistema de compressao

O sistema prefigura-se com trés compressores em paralelo de modelo da Bitzer 4ESL-9K para
o estagio de baixa temperatura. Para o caso do estagio de média temperatura, também serdo trés

compressores em paralelo do modelo da Bitzer 4CTE-30K a exercer o trabalho de compressao.

Como indicado na tabela 6.2, foi possivel no presente estudo comparar o calculo do
caudal massico realizado pela simulacdo EES em que a poténcia frigorifica ¢ uma variavel
independente, com a simulagdo do EES. Nesta simulacio, é introduzido o polinémio fornecido
pela Bitzer para o célculo do caudal do fluido frigorigéneo CO-, que passa no compressor do

estagio de baixa temperatura.
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Notas: O codigo de programagdo do software do EES encontra-se nos anexos 1 e 2.

Os calculos efetuados no software da Bitzer encontram-se no anexo 3.

Tabela 6. 2 - Tabela comparativa entre a simulacdo do EES

Compressores (considerados trés Compressor de Compressor de
compressores na instalacdo do sistema de baixa temperatura | média temperatura
refrigeracdo)

Marca/Modelo Bitzer/4ESL-9K Bitzer 4CTE-30K
Poténcia de Compressdo [KW] (simulagdo | 19,88 155

efetuada pelo EES)

Poténcia de Compressdao [KW] (simulagdo 19,35 108,6

efetuada pelo EES com os polindmios
fornecidos pela Bitzer)

Poténcia do Compressor 17,87 108,7
Software Bitzer [KW]

Caudal Massico [Kg/s] (simulagdo efetuado | 0,6067 1,90
pelo EES)

Caudal Massico [Kg/s] (simulacdo efetuada) | 0,6065 1,533
pelo EES com os polinémios fornecidos pela

Bitzer)

Caudal Massico [Kg/s] Software Bitzer 0,575 1,456

Na tabela 6.2, as poténcias frigorificas sdo variaveis independentes, na simulagdo do
EES sao usados polinomios para calcular o caudal massico do fluido frigorigéneo, e a poténcia

do compressor dos estagios ¢ de baixa temperatura e média temperatura.

Como se pode verificar, comparando as simulacdes do EES em que as poténcias
frigorificas sdo variaveis independentes e a simulacdo do EES onde sdo introduzidos os
polinomios da Bitzer para o calculo dos caudais massicos dos fluidos frigorigéneos, poténcia

frigorifica do estagio de baixa temperatura e as poténcias dos compressores.

No caso do compressor de baixa temperatura, os valores sdo muito similares entre as
duas diferentes opgoes de simulagdes do EES. No entanto, no caso da Bitzer, a poténcia do
compressor do estagio de baixa pressdo ¢ mais reduzido, implicando também um caudal

massico mais diminuto.
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Ja no caso do estagio de média temperatura, verifica-se que o caudal massico do fluido
frigorigéneo e a poténcia do compressor onde a simulacdo do EES as poténcias frigorigéneas
sdo variaveis independentes os resultados sdo superiores, se comparados a simulacdo do EES

com os polindomios fornecidos pela Bitzer e o software da Bitzer.

Tabela 6. 3 - Resultado do dimensionamento dos compressores para o estagio de baixa

temperatura e média temperatura

Resultado

Compressor BT-estégio 4ESL-9K 4ESL-0K 4ESL-9K
Frequéncia do compressor - 38,0 Hz - -
Capacidade Evaporador 124,0 kW 335kW 45,3 kW 45,3 kW
Relagdo - 27,0% 36,5 % 36,5 %
Poténcia absorvida 17.87 kw 4,97 kW 6,45 kW 6,45 kW
Corrente 3598A 12,07 A 11,91 A 11,91 A
Faixa de Tensdo - 380-420V 380-420V 380-420V
Vazao em massa 2071 kg/h 558 kg/h 756 ka/h 756 kg/h
Superaguecimento total 500K 500K 500K 500K
Temp. gas de Descarga ndo 30,1 °C 308°C 208°C 298°C
resfriado

Compressor MT-estégio 4CTE-30K 4CTE-30K 4CTE-30K
Frequéncia do compressor - 50,0 Hz - -
Capacidade Evaporador 94,2 kW 31,4 kW HNAKW 3.4 kW
Relacao - 333% 333% 333%
capacidade do resfriador gasoso 345 kW 114,8 kW 114.9 kW 1149 kW
Poténcia absorvida 108,7 kW 36,3 kW 36,2 kW 36,2 kW
Corrente 180,8 A 596A 60.6 A 60,6 A
Faixa de Tensdo - 380-420V 380-420V 380-420V
Vazao em massa 5244 kghh 1747 kg/h 1749 kgl 1749 kg/h
fluxo massa flash gas 1575 ka/h - - -
Superaquecimento total 15,70 K 15,70K 15,70K 15,70 K
Temp. gas de Descarga ndo 1181°C 118,2°C 1180 °C 118,0°C
resfriado

alta pressao opcional 88,8 bar(a) - - -

Fonte: software da Bitzer

A tabela 6.3 exprime os resultados do sistema de refrigeragdo descrito na dissertagao,
com a ajuda do software da Bitzer. O estagio de baixa temperatura ¢ composto por trés
compressores em paralelo (modelo:4ESL-9K), em que o conjunto dos compressores sdo
capazes de produzir uma poténcia frigorifica (capacidade de evaporagdo) de 120 KW. A
poténcia total absorvida pelos compressores do estagio de baixa temperatura ¢ de 17,87 KW

sendo o caudal massico de 2071 Kg/h.
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Jano caso do estagio de média temperatura, também ha trés compressores ligados entre
si em paralelo (modelo 4CTE-30K). Os trés compressores em conjunto sao capazes de produzir
uma poténcia frigorifica (capacidade de evaporagdo) de 94,2 KW, sendo a poténcia total

absorvida pelos compressores de 108,7 KW e o caudal massico de 5244 Kg/h.

Figura 6. 5 - Relag@o entre a temperatura do ar exterior e a poténcia do compressor do estagio

de média temperatura
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Fonte: simulagdo EES com os polindomios fornecidos pela Bitzer
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Figura 6. 6 - Relagdo entre o rendimento isentropico do compressor (1)is1) eficiéncia energética

de refrigeragdo (EER) do estagio de média temperatura
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Fonte: simula¢do EES com os polinomios fornecidos pela Bitzer

Como se pode observar na figura 6.6, o aumento do rendimento isentrépico do
compressor do estdgio de média temperatura entre os valores de 0,55 e 0,75 ndo aumenta

significativamente o valor do eficiéncia energética de refrigeracdo (EER) (0,97-1,5).
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Figura 6. 7 - Relag@o entre o rendimento isentrépico do compressor (nis2) € a eficiéncia

energética de refrigeracdo(EER) do estagio de baixa temperatura
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Fonte: simula¢do EES com os polinomios fornecidos pela Bitzer

Na figura acima, o aumento do rendimento isentropico do compressor entre os valores
de 0,55 e 0,8 aumenta significativamente o valor do ratio de eficiéncia energética (EER) (5,4-
7,8)
Nota: Na realidade o valor do rendimento isentrépico do compressor do estiagio de baixa
temperatura varia entre (0,6-0,75), sendo o valor de 0,69 o mais coerente.

No caso da poténcia de compressdo, existe s6 uma diferenca, de aproximadamente

8,3%.
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Figura 6. 8 - Relacdo entre a pressdo do arrefecedor de gas e a poténcia do compressor do

estagio de temperatura média
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Fonte: software do EES com os polinomios fornecidos pela Bitzer

Como se pode verificar, a medida em que a pressdo do arrefecedor de gas aumenta,
também aumenta a poténcia do compressor do estagio de média temperatura, isto €, 0 consumo

elétrico do compressor aumenta.
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Figura 6. 9 - Relacdo entre temperatura de evaporagdo e temperatura de expansao
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Fonte: simula¢do EES com os polinomios fornecidos pela Bitzer

Na figura 6.9, apresenta-se uma analise grafica realizada através da simulagdo do EES
com os polindmios fornecidos pela Bitzer, no qual as varidveis sdo: 1) temperatura de
evaporacdo do estagio de baixa temperatura, e 2) temperatura de expansao isentalpica com o

output que é a poténcia do compressor de baixa temperatura,

Tabela 6. 4 - Dados técnicos do compressor modelo: 4ESL-9K/Bitzer

Dados técnicos Modelo: 4ESL-9K/Bitzer
Caudal massico (1450 RPM 50Hz) 15,6 m*h

Deslocamento (1750 RPM 60Hz) 18,8 m*/h

N° de cilindro x furo x curso 4 x 46 mm x 27 mm

Peso 94,5 kg

Pressdo Maxima (LP/HP) 30/ 53 bar

Linha de suc¢do de conexado 28 mm- 1 1/8"

Linha de descarga de conexao 16 mm - 5/8"
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Tipo de 6leo CO: BSE60K (Standard) BSES5K,
BSG68K (Opgao)

Dados do Motor

Versdo do Motor 1

Voltagem do Motor (mais tém que requisitar) 380-420V Y-3-50Hz

Corrente maxima operacional 189 A
Corrente de arranque (rotor bloqueado) 97,0 A
Maxima Poténcia absorvida 10,7 kW

Fonte: Bitzer, s/d

Figura 6. 10 - Compressor a CO: estagio de baixa 4ESL-9K
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Fonte: Bitzer, s/d

Tabela 6. 5 - Dados técnicos do compressor modelo: 4CTE-30K/Bitzer

Dados técnicos 4CTE-30K/Bitzer

Technical Data

Deslocamento (1450 RPM 50Hz) 26,0 m*h
Deslocamento (1750 RPM 60Hz) 31,4 m*h

N° de cilindro x furo x curso 4 x 55mm x 31mm
Peso 211 kg

Pressdo Maxima (LP/HP) 100/160 bar
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Linha de succdo de conexdo 28 mm-11/8"

Linha de descarga de conexao 18 mm - 3/4"
Tipo de 6leo CO: BSE85K  (standard), = BSG68K
(Opgao)

Dados do Motor

Versao do Motor 2

Voltagem do Motor (sob demanda) 380-420V PW-3-50Hz
Corrente maxima operacional 64,5 A

Corrente de arranque (rotor bloqueado) 1350AY /2200 AYY
Maxima Poténcia de input 36,8 kW

Fonte: Bitzer, s/d

Figura 6. 11 - Compressor a CO2 modelo: 4CTE-30K (Bitzer)
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Fonte: Bitzer, s/d

6.1.3 Permutador de Calor Interno

Permutador de Calor Interno (PCI): A adogdo de um permutador de calor (PCI) pode levar ao
aprimoramento do desempenho do sistema de refrigeracdo transcritico a CO, com especial

relevancia em ambientes de alta temperatura.
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A adogdo do permutador de calor interno (PCI) leva ao arrefecimento do vapor fluido
frigorigéneo, que entrara no compressor no lado da succdo. Tal processo pode levar a
degradacdo do oleo lubrificante, o que provocard a reducdo da vida util do compressor e,
consequentemente, a diminui¢do da eficiéncia isentropica deste. De acordo com Purohit, Gupta
e Dasgupta (2018), o COP de um sistema de refrigeragdo a CO2 com permutador de calor
interno sera mais alto (embora o aumento nao seja muito substancial) em comparagdo com um
sistema de refrigeragdo convencional: o permutador de calor interno melhora a eficiéncia
quando ha um aumento da temperatura ambiente ou também com a diminuig@o da temperatura

de evaporacdo.

A aplicagdo de um permutador de calor interno pode também, de uma forma
generalizada, aumentar o efeito de arrefecimento do evaporador de média temperatura.
Podemos entdo concluir que sera benéfica a introducdo de um permutador de calor interno para

o desempenho geral do sistema de refrigeragdo a CO: quando operado em ambientes quentes
(Santosa, Waisnawa e Temaja, 2018).

A seguir ¢ apresentada a equacdo para calcular a eficiéncia do permutador de calor

interno:

Figura 6. 12 - Figura do permutador de calor interno

[

PCI )

Na simulacdo do EES, a equagdo numero 3 serve para calcular a temperatura no ponto
1 (na sucgdo do compressor). A eficiéncia do permutador ¢ uma variavel independente a qual
foi atribuido o valor de 0,5.

T, -T
(PCI): ¢ = —T117 _;Z 3)

¢ - eficiéncia de um permutador de calor

Ti- Temperatura do fluido frigorigéneo a saida do permutador (°C)
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T17- Temperatura do fluido frigorigéneo a entrada do permutador (°C)
T3- Temperatura do fluido frigorigéneo a entrada do permutador (°C)

T4- Temperatura do fluido frigorigéneo a entrada do permutador (°C)

Figura 6. 13 — Relagdo entre eficiéncia de calor e poténcia do compressor
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Fonte: simula¢ao EES com os polinomios fornecidos pela Bitzer

Na figura 6.13, estd a analise grafica realizada através da simulagdo do EES, com os
polinomios fornecidos pela Bitzer. O input é: 1) eficiéncia de calor do permutador de calor
interno e os outputs sdo: 1) poténcia do compressor do estagio de média temperatura, e 2)

poténcia frigorifica do estdgio de média temperatura.

Como se pode verificar na figura 6.13, a medida em que a eficiéncia do permutador de
calor interno aumenta, também a poténcia frigorifica do estagio de média temperatura, e as

poténcias dos compressores de média temperatura aumentam.

Nota: para analisar os calculos € preciso consultar o c6digo no anexo 4.
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6.1.4 Valvulas de Expansao

A valvula de expansdo ¢ assumida no dimensionamento de um sistema de refrigeragdo como
sendo uma valvula reguladora de pressao ideal, porque o processo de expansdo ¢ considerado
isentalpico. Na realidade, para grandes instalacdes industriais, se estas ndo forem

eficientemente isoladas, o calor do ambiente exterior influenciara o seu desempenho.

Para um orificio de valvulas de expansdo, o caudal massico do fluido frigorigéneo ¢

tipicamente modelado usando a correlagdo de Schurt et al. (2009).
My, = CpheyV2pin(Pin — P [Kg/s] (4)

O Cy ¢ o coeficiente de descarga determinado empiricamente ou a informagdo ¢
fornecida pelo fabricante. Agy=ApAy/100, A, é a seccdo nominal do orificio, Ay € a
percentagem (%) de abertura da valvula, pj, ¢ a massa especifica do fluido frigorigéneo a
entrada da valvula, Pi, e Py, s@o as pressdes de entrada e saida da valvula (em inglés, pressure

in e pressure out, respetivamente) (Zhang et al, 2015).

6.1.4.1 Valvula de Expansdo Temperatura Baixa (CCMT 10L)

Através do software coolsector 2, da danfoss, foi dimensionada a valvula de expansdo do
evaporador de temperatura baixa tendo sido considerado a temperatura de evaporagao igual a -

18 °C.

O modelo dimensionado é de marca danfoss modelo: CCMT 10L

Figura 6. 14 - Grafico da valvula de expansao do evaporador de baixa temperatura (Danfoss

modelo: CCMT 10L grau de abertura vs fluxo de massa)
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Fonte: Danfoss, 2021

O caudal massico do fluido frigorigéneo que flui pela valvula de expansdao CCMT 10L
para uma poténcia frigorifica de 126,9 KW ¢ de 2183,4 Kg/h, o que implica uma abertura de

aproximadamente 55%.

Figura 6. 15 - Véalvula CCMT 10L

Fonte: Danfoss, 2021

A CCMT 10L ¢ uma valvula operada eletronicamente, projetada especificamente para
operacdo em sistemas CO2. O conceito de valvula CCMT 10L foi projetado para requisitos

globais de refrigeragdo completos.

A valvula ¢ capaz de funcionar como uma valvula de expansdo, como regulador de
pressdo para o arrefecedor de gas ou como valvula de derivagdo de gas com regulacdo de

contrapressdo em transcritico ou subcritico.

Dados técnicos da valvula CCMT 10L:

* Projetado para sistemas CO: com pressdo maxima de trabalho de 140 bar / 2030 psig com

conexoes de aco;

* Projetado para sistemas CO2 com pressao de trabalho maxima de 130 bar / 1885 psig (120 bar

/ 1740 psig para aprovacdo UL) com conexdo bimetal;

* O CCMT 10L ¢é compativel com os tipos de 6leo PAG e POE;

* O moddulo de fung@o tudo-em-um garante precisdo de regulagem, particularmente em carga
parcial;

* Cone patenteado e desenho de equilibrio;
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* A sede de PTFE (TFM) oferece excelente aperto;

* Conexoes de ago com solda de topo combinada, soldagem de manga e brasagem;

* Conexoes de solda bimetalicas exclusivas que exigem pequena quantidade de calor;

* MOPD at¢ 90 bar

* Conetor macho M12 integrado e conexdo flexivel ao driver do motor;

* Baixo peso e design compacto;

* Facil manutencdo a partir do topo, removendo uma inser¢do de modulo de funcao tinica;

* Para operag@o manual e servico do CCMT, um driver de servico AST-g esta disponivel.

6.1.4.2 - Valvula de expansao média temperatura (CCMT 10L)

Através do software coolsector 2, da Danfoss, foi dimensionada a valvula de expansdo do
evaporador de média temperatura tendo sido considerado a temperatura de evaporagao igual a

0 °C. O modelo dimensionado ¢ de marca Danfoss (modelo: CCMT 10L).

Figura 6. 16 - Grafico da valvula de expansao do evaporador de média temperatura (Danfoss

modelo: CCMT 10L grau de abertura vs caudal massico)

CCMT 10U
Linha de liquido, LT (Sistema transcritico. R744. Valvula de expansao eletronica).
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O caudal maéssico do fluido frigorigéneo que flui pela valvula de expansdao CCMT 10L
para uma poténcia frigorifica de 116,5 KW ¢ de 2062,4 Kg/h o que implica uma abertura de

aproximadamente 50% da valvula de expansao.
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6.1.4.3 Valvula de alta pressao

A valvula de pressdo do arrefecedor de gas (também chamada de vélvula reguladora de alta
pressdo) controla a pressdo no arrefecedor de gas. E uma vélvula redutora de pressdo controlada
a partir da pressdo do CO: no arrefecedor de gés e a sua temperatura de saida (IIAR, 2018).

A pressao do arrefecedor de gas geralmente ¢ selecionada para o COP ideal, a menos
que seja necessaria uma capacidade maior por causa da utilizagdo de recuperagado de calor para
0 aquecimento das aguas quentes sanitarias a temperaturas altas, nesse caso uma pressdo mais

alta seria selecionada. (IIAR, 2018)

Figura 6. 17 - Vélvula reguladora de pressao (EVE)
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Através do software coolsector 2, da danfoss, foi dimensionada a valvula de regulacdo
de alta pressdao. O modelo dimensionado ¢ de marca danfoss (modelo:CCMT 24).

No software coolsector 2, foram feitas quatro iteragdes para dimensionar a valvula de
alta pressao:
1) Em plena carga frigorifica
2) Simular com a maxima temperatura exterior.
3) Simular com a minima temperatura exterior

4) Simular com 25% da carga frigorifica
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Figura 6. 18 - Grafico do comportamento da valvula CCMT 24 - caudal de abertura (%) vs
Fluxo de massa [Kg/h]
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Fonte: coolselector2

O caudal massico do fluido frigorigéneo que flui pela valvula de alta pressao CCMT 24
em plena carga de 5518,8 Kg/h, serve para regular a pressdo no VPC (separador de gas e

liquido), o que implica uma abertura de aproximadamente 68% da valvula de alta pressao.

Dados técnicos da valvula CCMT24:
* Projetado para sistemas CO: com pressao de trabalho méaxima de 140 bar / 2030 psig.

* Aplicavel a CO: e outros fluidos frigorigéneos comuns. O CCMT ¢é compativel com os tipos

de 6leo PAG, POE e PVE.

* O cone regulador garante uma regulagem de ideal precisdo, especialmente em carga parcial.
* Design patenteado de cone ¢ balanga.

* A sede PEEK fornece uma valvula de excelente firmeza e robustez.

* Conexdes combinadas de solda de topo e solda.

* Parte superior com filtro / filtro integrado.

* MOPD até 90 bar / 1305 psi

* CCMT 16 — CCMT 42 esta disponivel com ou sem transmissor de pressado integrado.

* Conector M12 padrdo para conexdes simples e fconexdo flexivel ao acionador do motor.
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* Baixo peso e design compacto.
* Facil manutengao. Insira facilmente retirado por removendo a parte superior.

» Para operagdo manual ¢ servico do CCMT um arrancador suave de servico AST-g esta

disponivel.

Figura 6. 19 - Imagem do software coolselector 2 para dimensionar a valvula de regulacdo de

alta pressao

Linha selecionada: Linha do resfriador de gas

Linha do resfriador de gas

Fonte: coolselector2

Figura 6. 20 - Imagem da valvula CCMT 24 (valvula de regulacdo de alta pressao)

Fonte: Danfoss, 2021

6.1.4.4 Valvula de Bypass

A valvula reguladora de pressdao média, ou valvula de bypass, também chamado valvula de gas

flash, controla a pressdo do fluido frigorigéneo no deposito de liquido (VPC) e na tubagem de

57



distribuigio de liquido associada. E controlada a partir do depésito de liquido. O depésito de

liquido também ¢ chamado tanque flash (IIAR, 2018).

Figura 6. 21 . Valvula reguladora de pressdo (VPC)

No software coolsector 2, foram feitas quatro iteragdes para dimensionar a valvula
bypass:
1 em plena carga frigorifica,
simulagdo com a maxima temperatura exterior,

simulagdo com a minima temperatura exterior,

AW

simulag@o com 25% da carga frigorifica.

Figura 6. 22 - Grafico do comportamento da valvula (CCMT 42) - Caudal de abertura (%) vs
Fluxo de massa [Kg/h]

(CNT 4
Linha de circuito bypass de gas (Sistema transcritico. R744, Valvula de gds bypass).

)
.
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Fonte: Danfoss, 2021
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Figura 6. 23 - Imagem do software coolselector 2 para dimensionar a valvula de bypass

Fonte: coolselector2

Linha selecionada: Linha de circuito bypass de

{ {  —
1 1
Linha de drcuito bypass de gas

Figura 6. 24 - Simulagdo com base da presente dissertacdo de Mestrado (Diagrama de Mollier

calculado pelo software coolselector 2)
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6.1.5 — Multi-injetor para sistemas a CO-

Com a invengdo dos injetores para sistemas de refrigeracdo transcriticos que usem o fluido
frigorigéneo CO-, melhorou-se a eficiéncia energética de sistemas de refrigeragdo transcritico

em paises tropicais. Esta tecnologia tem apenas aproximadamente 5 anos.

Estudos efetuados em processos agroalimentares que utilizem um sistema de
refrigeragdo a CO:z transcritico com recuperacao de calor para pasteurizar, como o de Ahammed,
Bhattacharyya e Ramgopal (2018), tem demonstrado que se consegue economizar energia em

cerca de 10% com a introdugao do injetor.

Na nossa simulacdo com o EES, ndo consideramos o uso do multi-injetor devido a
acrescida complexidade que isso iria envolver no tratamento matematico, por isso efetuamos a
simulacdo de um sistema standard no EES. Através do software da Danfoss coolselecter 2

iniciou-se o dimensionamento do injetor para o nosso sistema.

A compressdo paralela foi o primeiro desenvolvimento para sistemas de refrigeracdo a
CO: em climas quentes, porque a compressdo paralela provoca uma melhoria significativa do

COP, reduzindo o deslocamento volumétrico dos compressores.

Figura 6. 25 - Compressao em paralelo

Fonte: coolselector2
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Figura 6. 26 - Demonstracao entre um sistema de refrigeracdo CO: a dois estagios transcritico
standard vs sistema de refrigeragdo CO: a dois estagios transcritico, mas com compressao

paralela

Poténcia MT 130kW

PoMT=28bar(a)/-8,1°C ; Prec=35bar(a)/0,2°C

X~ 43Y% Standar xrd 3% Paralelo
160.0 160.0 " .
Sgc=35°C Sgc=35°C
b P_GC = 89,4 bar(a) ™ P_GC = 89,4 bar(a)
80.0 80.0 =
= wo = 400
£ B £ 200
COP 2,0
10.0
100
5.0
1500 2500 3500 4500 5500 50
Enthalpy ki/kg 1500 2500 3500 4500 5500
s . Enthalpy ki/kg
Caudal Massico GC = 3400 kg/h Caudal Mas's‘%ca&u*icfé 3400 kg/h

GC - Gas Cooler

Fonte: coolselector2

No software coolsector 2, foram feitas quatro iteragdes para dimensionar o injetor:
1) em plena carga frigorifica,
2) simulacdo com a maxima temperatura exterior,
3) simulagdo com a minima temperatura exterior,

4) simulacdo com 25% da carga frigorifica.
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Figura 6. 27 - Explicacdo do funcionamento do injetor

Funcionamento do injetor

T Camara ]
| boquilla ] garganta | salida | mezda || difusor
< N \ I'; 7

Alta presion (Py)
[’I

R R -'-- :
E..‘m’] s

M|
Baja presidn (P iP]_

presion

Fonte: coolselector2

1)

2)

3)

4)

O COgy, ao sair do arrefecedor de gas, entra na boquilha do injetor donde o resultado ¢ a
expansao do fluido

Na saida da garganta do injetor, a velocidade € muito alta (proximo de 300 m/s), o que faz
com que se diminua a pressdo de forma mecanica. Parte do gas da aspiragdo MT/descarga
¢ sugado.

Os gases encontram-se na cdmara de mistura, onde a pressdo ¢ maior do que na saida da
boquilha, devido ao gas procedente de alta pressao.

Depois da mistura, o fluido entra no difusor e baixa a velocidade. A forma do difusor facilita
a conversao da energia cinética (velocidade) em energia potencial (pressdo), produzindo-se

uma pré-compressao do gas antes de chegar ao deposito/separador.
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Figura 6. 28 - Explicacdo do funcionamento do injetor

Valvulas 1-3 anti-
retorno fechadas.

Entrada Alta
Pressdo

Entrada 4
Pressdo (MT) [

Saida ao
deposito

Fonte: Danfoss, 2021

Figura 6. 29 - Imagem de um injetor

Fonte: Danfoss, 2021

Existem varios tipos de sistemas Multi Injetores, mas para o nosso caso o tipo de sistema
multi-injetor seria o de Injetor Liquido, porque este funciona em climas quentes para todos os

sistemas transcriticos de CO: e para poténcias entre (25 KW-480 KW). Nesta investigacdo, a

poténcia frigorifica ¢ de 126,9 KW.
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Tabela 6. 6 - Dados técnicos de varios tipos de sistemas de injetores

Alta Pressdo | Baixa pressiao Injetor Combi (HP+LE)
(LP) Liquido (LE)

Temperatura Quente Quente Quente ¢ frio | Quente ¢ frio
ambiente
Sistema de CO2. | Compressdo Booster Todos os | Todos os sistemas

paralela sistemas transcriticos de CO:

transcriticos de | com compressao
CO: paralela
Tamanho  do |35—-140kW | 18-72kW 25-480kW | 35-120kW
sistema
Min/Max  por
blocos de
injetores
Succao de | Principalmente | Principalmente | Principalmente | Gas Liquido
frigorigéneo gas gas liquido
Elevagdo/arraste | 8bar/24% @ | 3,6 bar/59% @ | 5 bar&27% @ |8 bar /|5 bar /
— Temperaturas | 23°C 23°C 5°C (Pge [24% @ |27% @
ambiente baixas 50bar) 23°C 5°C (Pgc
50bar)

Elevagdo/arraste | 11bar/26% @ | 6bar/44% (@ | 8bar/62% (@ | 11bar/26% | 8bar/62%
— Temperaturas | 36°C 36°C 36°C @ 36°C @ 36°C
ambiente altas

5°C/13°C; 23°C/28°C; 36°C/38°C

Temperatura ambiente / Temperatura & saida do Gas Cooler (GC):

A figura 6.30 explica como o injetor de liquido (LE-Multi-injetor de liquido para

temperaturas ambientais quentes) faz o seu controlo.
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Figura 6. 30 - Funcionamento dum multi-injetor de liquido

= 100%:
X : -5°C
e 08 0,2°C g i| 30,5 bar
F 35 bar :
£
=30°C
140 8 4500 500 14,3 bar

Eriifulipy klifig

Fonte: Danfoss, 2021

Solucdo disponivel para todos os tamanhos de sistemas e incluindo todas as tecnologias:
a) Sistema Booster
b) Sistema com compressao paralela

¢) Sistema com injetores de gas

A figura 6.31 explica como o injetor de liquido faz o seu controlo:
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Figura 6. 31 - Comparacdo do COP entre um injetor de alta pressdo vs de alta pressdo +

funcionamento injetor liquido

Poténcia MT 130kW prec=1r Optimize

Alta Pressao Alta Pressdo +
Funcionamento injetor Funcionamento Injetor Liquido
160.0 X540 160.0
Sgc=35°C

P_GC = 89,4 bar(a) P_GC = 89,4 bar(a)

80.0 80.0

Prec=39bar(a)/4,4°C Prec=42,4bar(a)/7,6°
£ 400 L

: £ 400 ~
m o -~ ~
e} o %
e o
g oMT=28bar(a)/-8,1°C i fpoMT=315bar(a)/-3,8°C
g’ & e
COoP 2,2 COP 2,5
10.0 10.0
50 5.0
1500 2500 3500 4500 5500 1500 2500 3500 4500  550.0
Enthalpy kl/kg Enthalpy ki/kg
Caudal Massico GC = 3565 kg/h Caudal Massico GC = 3640 kg/h

Fonte: coolselector 2

A reducdo anual de energia do sistema de injetor de liquido vs o sistema convencional
de refrigeragdo a CO2 (booster) varia entre 10% a 15%, cuja redugdo de energia é independente

das condigoes climaticas (Danfoss, 2021).

E de salientar também que um componente importante na reducio de energia é a relagio

entre a carga de baixa temperatura (LT) e média temperatura (MT).

O nosso modelo para o nosso caso pratico ¢ o seguinte:

Tabela 6. 7 - Tabela com dados técnicos do injetor dimensionado

Modelo Quantidade Capacidade | m _evap LT | m _evap M | Taxa de arraste
[%0] [Kg/h] T [Kg/h]

MultiEjector- 2 66 2035 1979 0,22

HP 3875
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Nota: A taxa de arraste ¢ a percentagem de gas que é sugada para o depdsito de liquido.

Figura 6. 32 - Simulacdo com base na presente dissertagdo de mestrado com o uso do injetor
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Fonte: Coolselector 2

6.1.6 Arrefecedor de Gas

Quando o compressor de um ciclo de refrigeragdo a CO- descarrega o fluido frigorigéneo CO2

acima dos 72,69 bar, o vapor de descarga esta na fase supercritica.

A remocgdo do calor desse vapor na fase supercritica ndo resultarda na condensagao

constante de temperatura, como num ciclo subcritico normal. Em vez disso, o vapor supercritico
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ndo muda de estado, mas ¢ arrefecido para uma temperatura e uma pressao onde as propriedades

termofisicas passam mais facilmente de vapor para as propriedades de liquido (ITAR, 2018).

Outro aspeto interessante da fase supercritica ¢ o calor especifico ndo ser uniforme a
medida que o processo de arrefecimento de gas se move para a esquerda do diagrama PH

(Pressdo entalpia, ordenada-pressao, entalpia-abcissa/ Diagrama de Molicre).

Tém havido alguns estudos de investigagdo na operagdo ¢ no desempenho de um
arrefecedor de gas. Um método que tem sido sugerido para melhorar o seu desempenho,
realizado pelo Instituto Dinamarqués de Tecnologia (Danish Teknologisk Institut, 2019), esta
no dimensionamento da configuragdo do feixe de tubos do permutador de calor. A pressdo
admissivel do permutador de calor ¢ uma regra pratica que ajuda a orientar o projetista que vai

dimensionar a configuragdo do feixe de tubos.

Uma das formas de melhorar a eficiéncia energética de sistemas de refrigeracdo
transcritico a CO: ¢ de acoplar no arrefecedor de gas sistemas de arrefecimento sistema
evaporativo. Um estudo comparativo, entre usar um sistema de arrefecimento evaporativo
efetuado em diferentes areas climaticas europeias, demonstrou que houve uma poupanga

energética de 5% em Paris e de 9% em Trapani (Filippini, Mariani & Ferrota, 2018).

E de salientar que as Ilhas de Seicheles, o local cujos valores de referéncia sdo os
definidos para esta dissertagcdo, tém valores muito altos de ratios de humidade [g sou/Kg_ar
seco]. Neste caso, o uso de arrefecimento evaporativo no arrefecedor de gas ndo adicionara

grandes beneficios.

E de sensibilizar que, no arrefecedor de calor, o calor transferido através das alhetas de
aluminio de tubo para tubo € muitas vezes negligenciado quando esse fenémeno contribui para
perdas superiores para aplicagdes transcriticas de CO2 do que para outros fluidos frigorigéneos
(Heerup & Burup, 2018).

Formulas para o célculo da poténcia do arrefecedor de gas:
QArrefecdor de gis = mAh [KW] Q)
QArrefecedor de gas — Poténcia do Arrefecedor de gas [KW]

m — Caudal massico do fluido frigorigéneo [Kg/s]

Ah — Diferenca de entalpia do fluido frigorigéneo entre a entrada e saida do arrefecedor de
gas[kJ/kg]

Q = UAAT,, [KW] - (6)
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Q — Poténcia do Permutador de Calor [KW]

U- Cocficiente global de Transmissdo de Calor [W/(mz*K)]

Ag- Area de superficie dos tubos [m?]

AT]y — Média logaritmica da diferenca de Temperatura[°C]

Através do EES, calculou-se o arrefecedor de gas. Abaixo encontram-se os dados

técnicos do arrefecedor de gas de 350 [KW], propostos pela marca LUVE.

A poténcia do arrefecedor de gas terd o seguinte valor:

Tabela 6. 8 - Poténcia do arrefecedor de gas

Equipamento Poténcia [KW]

Arrefecedor de Gas 360

Tabela 6. 9 - Dados técnicos da marca do arrefecedor de gas dimensionado LUVE modelo

EAVS5N

Modelo: EAV5N 5366-4 H (2X3) CO: - SUMMER

Refriger (u) 2021 Ver. 2.2.2.383 - PRICE LIST 1/1/2022

Temperatura de entrada de ar [°C] 33,0

Temperatura de entrada do CO- [°C] 136,0

Temperatura de saida do CO: [°C] 38,5

Pressdo [bar] 100

Fluido frigorigéneo CO-

Caudal massico de CO2 [kg/h] 5,019

Queda de pressdao CO- [kPa] 199,3

Altitude [m] 0

Versao Horizontal

Power supply 400V-3PH-50Hz

Capacidade [kW] 343,15 332,11

Caudal Volumico do Ar [m3/h] 40,510.0 34,130.0
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Poténcia de Consumo [W] 3,840 3,000

Amperagem do Motor [A] 8,4 4,8

Absor¢do maxima de amperagem (indicativo®) [A] 8,46 5,7

Velocidade do ventilador [1/min] 1390 1180

Nivel de ruido (a distancia 3 [m] ) [dB(A)] 65 61

Nivel do ruido maximo [dB(A)] 88 84

Ventiladores: [mm] 6 x 500 Surface [m2] 464,7

Poles [n] 4 Volume [dm3] 42,0

Peso [kg] 501

Pressdo de trabalho maxima[bar] 130,0 Circuit [n] 32

Temperatura maxima operativa [°C] 150,0

Figura 6. 33 - Arrefecedor de Gas (Marca: LU-VE, Modelo: EAV5N)

Fonte: Lu-ve Group, s/d

Figura 6. 34 - Comparacdo entre a temperatura do fluido frigorigéneo de saida do arrefecedor

de gas ¢ a sua poténcia

70



420 T T T T

§' Poténcia do arrefecedor de gas

<

8

S 400t 1
[}

©

-

=)

°

S 3s0f 1
2

@

=

©

(=}

T 360+ 8
I

Q

=
=

<}

& 340 ‘ s ‘ . ‘ p

26 28 30 32 34 36 38

Temperatura do gas na saida do arrefecedor de gas C

Fonte: simulagdo EES com os polindmios fornecidos pela Bitzer

Como se pode analisar na figura 6.34, a medida em que a temperatura do fluido
frigorigéneo sobe na saida do arrefecedor de gas, maior ¢ a poténcia necessaria para o

arrefecedor de gas.

Figura 6. 35 - comparagdo entre a eficiéncia do PCI e a poténcia do arrefecedor de gas

frigorigéneo

360
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350

320 \

310 “
0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6

efiux

Eficiéncia do permutador de calor interno

Fonte: simulacao EES com os polinomios fornecidos pela Bitzer
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A figura acima demonstra que o aumento da eficiéncia do permutador de calor interno

¢ proporcional a diminuicao da poténcia do arrefecedor de gas.

Tabela 6. 10 - Resultados das poténcias dos arrefecedores de gas das diversas simula¢des

efetuadas.

Poténcia do arrefecedor de gas [KW]

Software da Bitzer 345

Simulacdo do EES que usa polindémios | 324.1

da Bitzer Nota: considerando que existe um permutador de
calor interno no estagio de média temperatura com

uma eficiéncia de 50%

Simulacdo do EES que considera as | 483
poténcias frigorificas como variaveis

independentes.

Os resultados da tabela 6.10 constatam que a poténcia da simula¢do do EES que usa os
polinomios da Bitzer ¢ proximo do software da Bitzer, sendo a diferenga s6 de 6%. Ja a poténcia
do arrefecedor de gas calculado na simulagdo em que as poténcias frigorificas sdo varidveis

independentes, o resultado ¢ muito superior, 483 KW.

Nota: Todos os calculos podem ser verificados no cédigo do EES que esta nos anexos 1, 2 e 3.
6.1.7 Recuperacdo de calor para aquecimento de aguas para lavagem industrial

No nosso caso em estudo, o arrefecedor de gas também vai aquecer as dguas quentes sanitarias

(CIP) através de um permutador de calor por placas em contra corrente.
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Figura 6. 36 - Esquema de principio de rejeicdo de calor para um sistema de refrigeracdo a CO:

transcritico

Transcritical

Heat R8C|aim Water
. . IN OUT

Circuit :
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Gas Cooler

I
[}
A g
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=

Gas Pressure co,
Recirculating Valve Compressor

I T

Fonte: IIAR, 2018

A seguinte formula matematica (7) ¢ necessaria para calcular a poténcia das aguas

quentes sanitarias.

Qags = MaqsCPags(Tour — Tin) [KW]  (7)

Qags — Poténcia de aquecimento das aguas quentes sanitarias [KW]

Maqs — Caudal massico da agua que vai ser aquecida [Kg/s]

CPags- Calor especifico a pressdo constante da dgua sanitaria a ser aquecida [Kj/(KgK)]
Tout — Temperatura de 4gua sanitéria a saida do permutador de Calor

Tin — Temperatura da dgua a entrada do permutador de Calor
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Figura 6. 37 - Processo de permuta de calor na rejeicdo de calor — transcritico CO2

4 i ]

L
Heat rejection - transcritical CO, h[KJ/Kg]

Fonte: IIAR, 2018

Os beneficios do aquecimento de agua por via do aproveitamento da rejei¢ao de calor
para uma instalacdo fabril de processamento de alimentos com grandes necessidades de agua
quente devem ser 6bvios. Um sistema de CO: operando transcriticamente pode produzir aguas

quentes sanitarias com temperaturas superiores a 60 °C.

A Figura 6.37 mostra um exemplo de troca de calor num permutador de calor de um
sistema de recuperagdo de calor, operando a uma temperatura ambiente de -5°C com uma

pressdo de descarga de 81 bar.

Aproximadamente 80% do calor disponivel esta sendo recuperado para aquecimento de
agua (A-B) com o sistema de refrigeragdo conseguir obter um COP de 3,13. O arrefecimento
de gas adicional (B-C) no arrefecedor de gas melhora a eficiéncia do ciclo frigorifico,

diminuindo a quantidade de vapor flash (D).

A figura 6.38 mostra o mesmo sistema operando sem recuperacdo de calor para o
arrefecedor de géas e, subsequentemente, 100% de recuperagdo de calor (A-B).
Consequentemente, o ciclo de fluido frigorigéneo ¢ menos eficiente devido a maior geracao de

vapor flash.
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Figura 6. 38 - Ciclo de refrigeragdo transcritico CO2 com 80% de recuperagao de calor
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Figura 6. 39 - Ciclo de refrigeragdo transcritico CO2 com 100% de recuperacdo de calor
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O COP de aquecimento varia com a temperatura ambiente. Em temperaturas mais altas,
o trabalho do compressor usado para refrigeracdo ¢ maior e o trabalho do compressor para o
aquecimento ¢ menor. Em temperaturas ambientes mais baixas, a pressdo ndo pode ser

diminuida, o que ndo afeta 0 COP de aquecimento.

Na presente dissertagdo as necessidades de dguas quentes sanitarias sdo apresentadas
em baixo. Pretende-se usar o calor de rejeicao do sistema de refrigeracdo para a aguas sanitarias

usadas para fins industriais:

A poténcia necessaria ¢ 240 KW

Qpotencia do recuperador de calor = M C,AT [KW] (8)

Qpotencia do recuperador e cator =~ Poténcia do recuperador de calor [KW]
m; = Caudal massico da agua [Kg/s]

C, = Calor especifico da agua [kJ/(kgC")]

AT= Differenca de temperatura entre a saida e entrada da agua do recuperador de calor

Tabela 6. 11 — Valores termodinamicos referentes ao recuperador de calor

my (O Temperatura a entrada de | Temperatura a saida de agua | Q
[Kg/s] [kJ/(kg"C)] agua no recuperador de | no recuperador de calor [°C] | [KW]
calor ['C]

0,95 4,1965 20 80 240

Considera-se nesta investigacdo a massa especifica da agua a 60°C, que ¢
aproximadamente igual a 983,2 [Kg/m?]. Logo, a divisdo 0,95/983.2 ([Kg/s]/ [Kg/m?]) é igual
a 3,48 [m3/h], o que, convertido em litros, resulta num volume de 3478 [I/h].

Nota: optou-se pelo resultado da simulagdo do software da Bitzer.

Considera-se a massa especifica da dgua a 60 “C que ¢ aproximadamente igual a 983,2
[Kg/m®]. Logo, a divisdo 3175/983,2 ([Kg/s])/ [Kg/m®]) é igual a 3,229 [m*/h], convertido em

litros, resulta num volume de 3229 [1/h].
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Tabela 6. 12 - Caudal necessario para a producdo de aguas quentes para lavagem industrial

Fluido Volume / tempo [1/h]

Agua 3229

A seguir apresentamos calculos necessarios efetuados pelo software da Bitzer para
poder dimensionar o permutador de calor necessario para a recuperacdo de calor na produgéo

de aguas quentes sanitarias:

Tabela 6. 13 - Output do software da Bitzer para o calculo do permutador de calor que sera

necessario para a recuperagao de calor

Recuperador de Calor Resultados

Caudal massico da agua 3175 Kg/h

AT Entrada do fluido (diferenga de temperatura entre | 27,2 K
a agua e o CO»)

AT Saida do fluido (diferenca de temperatura entre a | 33,1 K

agua e 0 CO»)
Ponto Pich 16,08 K
COzsaida 472 K

A analise da tabela 6.13, em que o CO: que sai do recuperador de calor, indica que a
temperatura de 47,2 °C, e que o ponto “pinch” no caso da recuperacdo de calor ¢ de 16,08 K,
superior ao minimo necessario de 2 K para que haja transferéncia de calor, logo podemos
concluir que, caso fosse necessario, seria possivel aquecer as dguas quentes sanitarias para

temperatura superiores, até que o ponto pinch fosse igual aos 2 K.
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Figura 6. 40 - Diagrama de temperatura e de entalpia (t.h) para visualizar o comportamento
termodindmico do recuperador de calor para o aquecimento das aguas quentes sanitarias

diagrama t,h

180

160

140 ©

Temperatura [*C]

20 | - : : . - - :
150 200 250 300 350 400 450 500 550 601
Entalpia [kJ/kg]

—_— (02
= Aguas quentes sanitdrias

Fonte: Bitzer, s/d

O ponto de aperto “Pinch Point” é o ponto da reta das dguas quentes sanitdrias que mais

se aproxima de um ponto da reta do CO: no diagrama t-h de mollier.

Seriam necessarios pelo menos 2 °C ou 3 °C de diferenca no ponto de aperto (o ponto
em que a reta das dguas quentes sanitarias se aproxima da reta do CO: “Pinch Point”). Este
ponto pode estar localizado na entrada ou na saida do recuperador de calor, mas também pode

estar dentro do recuperador de calor.

Comegamos com um processo iterativo, ao dimensionar o recuperador de calor para
verificar que em qualquer ponto da reta das aguas quentes sanitirias existe sempre uma

diferenga de pelo menos 2°C em relagdo a reta do CO..

Como se pode verificar na figura acima, do nosso dimensionamento do recuperador de
calor, ndo se ¢ preciso preocupar, porque o distanciamento entre as duas retas (adguas quentes

sanitarias e COz) é sempre superior a 2°C.

Apos fornecer a SWEP (Fabricante de permutadores de calor) as necessidades térmicas

e os calculos efetuados com o software da bitzer (demonstrados anteriormente), o recuperador

78



de calor que se dimensionou ¢ do fabricante SWEP e o modelo escolhido ¢ (modelo:

B185Hx97/2P) para a recuperacdo de calor.

Tabela 6. 14 - Caracteristicas técnicas do permutador selecionado da SWEP modelo:

B185Hx97/2P para a recuperagdo de calor
HEAT EXCHANGER MODEL: B185Hx97/2P

Fluido CO: Agua
Poténcia Frigorifica [KW] 240
Fluido CO: Agua
Temperatura de entrada [°C] 125,00 20,00
Temperatura de saida [°C] 35,00 80,00

Area total de transferéncia [m?] 7,19
Fluxo de calor [kW/m?] 31,1
Diferenca média de temperatura [K] 27,31
O.H.T.C. (disponivel/requeridor) [W/m?, °C] 2720/2750

Figura 6. 41 - Exemplo de um recuperador de calor por placas, com objetivo de aquecer aguas

quentes de lavagem para fins industriais

Fonte: Alliance Fluid Handling, s/d
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Segundo Leighton, Hwang e Radermacher (2010), o permutador de calor do tipo de
placas ¢ adequado para a aplicacdo de um sistema de refrigeracdo a CO- transcritico para

aquecimento de dguas quentes sanitarias.

6.1.8 Vaso de pressao controlada (separador de liquido)

Nos sistemas de refrigeragdo CO:, o gés flash ¢ o fluido frigorifico que se apresenta na forma
de gas produzido espontaneamente, quando o liquido do arrefecedor de gas ¢ submetido a
ebulicdo.

A presenca de gas flash nas linhas de liquido reduz a eficiéncia do ciclo de refrigeracao.
Também pode levar varios sistemas de expansdo a funcionar de forma inadequada e aumentar

0 superaquecimento no evaporador.

Isso normalmente ¢é percebido como uma condigéo indesejada causada pela dissociagdo
entre o volume do sistema e as pressdes e temperaturas que permitem que o fluido frigorigéneo
seja liquido.

O Flash-gas ¢ um fluido frigorigéneo produzido espontaneamente quando o fluido
frigorigéneo em estado liquido condensado ¢ submetido a ebuli¢do. Se nas linhas de liquido
ocorrer espontaneamente o fenémeno de flash gas, a eficiéncia do ciclo de refrigeracdo ¢
reduzida significativamente. Equipamentos especiais, como separadores de liquido, podem

melhorar a condensacg@o e evitar que haja gas nas linhas de liquido.

Os separadores de liquido num sistema CO. desempenham as mesmas fungdes que os
vasos num sistema de amoniaco. No entanto, existem consideragdes adicionais necessarias num
sistema de CO: que, dependendo da fungdo e da aplicagdo, pode ser necessaria a aplicacdo de

electro valvulas para controlar a pressdo do VPC (valvula de bypass). (IIAR, 2018).

No dimensionamento de separadores de liquido, deve ter-se em conta que a velocidade
de separagdo (vapor/liquido) se baseia em velocidades maximas admissiveis do CO2 ¢ no
diametro critico da gota de CO: (os didmetros das gotas do fluido frigorigéneo sdo ja pré-
estabelecidos por normas da industria e podem ser usados como guias no dimensionamento do
VPC). Também ha que ter em consideragdo a configuracdo do bocal “nozzle”, porque uma
configuragdo correta deste bocal interno melhora a separagdo do liquido apds a entrada do
gas/liquido no vaso de pressdo controlada, a0 mesmo tempo em que ajuda o fluxo de vapor do
fluido frigorigéneo a se aproximar de um estado de desenvolvimento completo (Wiencke,

2011).
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Dimensionamento de vasos de separacdo de liquido:

A velocidade méaxima média de vapor para a separacdo de liquido ¢ produzida pela

equacdo matematica de Souders & Brown (Surhone, Tennoe, & Henssonow, 2010).
Velocidade = K—V(”p"’) (9) onde,

Velocidade ¢ a velocidade média maxima de separacao (m/s)

K = constante empirica, 0,03 tem sido provado bem-sucedido para CO:

pj = Massa especifica do liquido a temperatura e pressdo operacional (Kg/m3)

py = Massa especifica do vapor (Kg/m3)

Figura 6. 42 - Separador de liquido horizontal
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Fonte: Wiencke, 2011

Abaixo encontram-se os dados técnicos do separador de liquido dimensionado para o

efeito (Fabricante Tecnac, Modelo: RV45).

Tabela 6. 15 - Dados técnicos do Separador de liquido (Marca: Tecnac, Modelo:RV45)

Marca/Modelo | Codigo | Volume (I) | Diametro(mm) | L(mm) | Pressdo de Trabalho
(bar)

RV45 91.030 45 273 925 130
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Figura 6. 43 - Separador de liquido (Marca: Tecnac Modelo: RV45)

Fonte: Tecnac, 2019
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7 CALCULOS DE EFICIENCIA ENERGETICA DE
REFRIGERACAO

Foi efetuada uma analise da eficiéncia energética de refrigeracdo (EER) para o estagio de média
temperatura, o estigio de baixa temperatura, ¢ de EER total do sistema de refrigeracao,

incluindo a recuperagdo de calor para a lavagem industrial, através do EES.

Nota: Nos anexos 1, 2 e 3 estdo os resultados do EES para comprovar os resultados abaixo.

O EER de baixa temperatura do sistema de refrigeracdo sera a poténcia do arrefecedor

de baixa temperatura a dividir pelo compressor de baixa temperatura.

_ QEvaporador_BT (l 0)

EER Baixa temperatura — w
compressor_BT

EERBajxa temperatura = Eficiéncia energética de refrigera¢éo do sistema de refrigeragéo de
baixa temperatura

Qevaporador BT — Poténcia do Evaporador de Baixa Temperatura [KW]

Weompressor BT — Poténcia do Compressor de Baixa Temperatura [KW]

Tabela 7. 1 — EER do estagio de baixa temperatura para varias simulagdes

Estagio de baixa | Poténcia Frigorifica | Poténcia do | EER (estagio de
temperatura [KW] Compressor [KW] baixa temperatura)
Software Bitzer 124 17,87 6,94

Simulagdo do EES | Q Potfrig bt =124,5 | Q conselectl =19,35 | 6,43

com os polinomios

(calculada com
poténcia do
compressor)
fornecidos pela
Bitzer
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Simulacdo do EES | Q evap BT=126,9 | Q compl=19,88 6,382
sem os polindmios da

Bitzer

Como se pode verificar pela tabela 7.1, o software da Bitzer apresenta EER do estagio
de baixa temperatura mais alto, comparado com a simulacdo do EES em que os polindmios sio

fornecidos pela Bitzer, a diferenga também é minima, como se pode verificar.

O EER de média temperatura do sistema de refrigeragdo sera a poténcia do arrefecedor
de média temperatura a dividir pelo compressor de média temperatura.

_ QEvaporador_MT (1 1)

EERmédia temperatura w
compressor_MT

EERme¢dia temperatura = Ratio de Eficiéncia Energética do sistema de refrigeragdo de média
temperatura.

Qevaporador MT — Poténcia do Evaporador de Media Temperatura [KW]

Weompressor MT — Poténcia do Compressor de Média Temperatura [KW]

Tabela 7. 2 — EER do estagio de média temperatura para varias simulacdes

Estagio de média Poténcia Frigorifica Poténcia do EER (estagio de
temperatura [KW] Compressor [KW] média

temperatura)
Software Bitzer 94,2 108,7 0,87

Simulagdo do EES com | Q Evap MT =116,5 | Q conselect2 =108,6 | 1,07
os polinomios (que
calcula o caudal
massico do
compressor), fornecidos
pela Bitzer

Simulagdo do EES sem | Q Evap MT =116,5 Q compl=154,9 0,75
os polinomios da Bitzer

Como se pode verificar pela tabela 7.2, a simulacdo do EES com os polindmios
fornecidos pela Bitzer apresenta o EER do estagio de média temperatura mais alto, comparado

com as outras duas simulagdes. No caso da simulacdo do EES em que as poténcias frigorificas
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sdo consideradas variaveis independentes, o EER do estdgio de média temperatura aproxima-

se mais do resultado do software da Bitzer.

A eficiéncia energética de refrigeracdo total do sistema de refrigeracdo sera a soma da
poténcia dos arrefecedores de baixa temperatura e média temperatura, a dividir pela soma das

poténcias do compressor de média temperatura mais o compressor de baixa temperatura.

= QEvaporadorMT+QEvaporad0r_BT 1 2)

EER i j0 =
Total_Refrigeracao
-Refrig § Wcompressor_MT + Wcompressor_BT

Tabela 7. 3 — Demonstragdo como ¢ calculado o EER da refrigeracdo

Poténcia Frigorifica| Poténcia do Compressor|Poténcia Frigorifica|Poténcia do Compressor,
(estagio  de  baixa|(estagio  de  baixa|(estagio de  média|(estagio de  média|EER total de refrigeracdo:
temperatura) [KW] temperatura) [KW] temperatura) [KW) temperatura) [KW]

—

124+94.2)/(17.87+108.
Software Bitzer 124 17.87 94.2 108.7

I3
i

\72

Simulagdo do EES com
os  polinomios  (que
calcula o caudal massico
do compressor e a
potencia do compressor)
fornecidos pela Bitzer =1.88

(126.9+116.5)(
Q_evap_BT=126.9 Q_comp1=19.88 Q_Evap_ MT =116.5 Q_comp2=155.9 19.88+155.9)

=1.38

(124.5+116.5)/(19.35+10
Q_Potfrig_bt=124.5 Q_conselect] =19.35  |Q Evap MT =116.5  [Q_conselect2 =108.6  |8.6)

Simulagdo do EES sem
os polindmios da Bitzer

Como se verifica na tabela 7.3, o EER da refrigera¢do da simulagdo do EES com os
polinomios da Bitzer apresenta o valor mais alto (1,88), e ndo se distancia muito do EER da
simulagdo efetuada pelo software da Bitzer (1,72), uma variagdo de s6 8,5%. Quanto ao EER
total de refrigeracdo da simulacdo do EES, sem os polinomios fornecidos pela Bitzer, o

resultado é de 1,38, o mais baixo comparado com as outras duas simulagdes.
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Tabela 7. 4 — Calculo do EER total, onde sdo consideradas a componente de refrigeracdo mais

a componente da recuperacao de calor para o aquecimento das aguas quentes sanitarias

Poténcia  do

Poténci d Poténci d
Poténcia  Frigorifica e 8 40 Poténcia Frigorifical e . 'o aquecimento
. . |Compressor (estagio| . , ,. |Compressor (estagio| " , .
(estagio de baixal - _|(estagio de  médial S das aguas|EER total de refrigeragao:
B atura) [KW] de baixa| h tura) [KW] de média temperatura) S
emperatura temperatura) [KW) emperatura KW] sanitarias
KW]
=(124+ 242. 7 74. Y
Software Bitzer 124 17.87 942 108.7 240 rRS IO LI

=3.62

Simulagdo do EES com
os  polindmios  (que|

calcula o caudal massico| Q_Potfiig bt =124.5 Q_conselectl Q_Evap_ MT=116.5 Q_conselect2 =108.6 [240 (124.5+116.5+240)/(19.35+108.6)

do compressor e a =19.35
potencia do compressor))|
fornecidos pela Bitzer
=3.75
Simulagdo do EES sem (126.9+116.5+240)/(19.88+175.6)

? =12 = g =116.5 2=15. 2
s polnbaios daBitzee Q_evap_BT=1269 |Q_compl=19.88 |Q_Evap MT=116.5 Q_comp2=1549 240

=2.77

EERTotal Referigeragio = A eficiéncia energética de refrigeragdo total do sistema de

refrigeragdo

A eficiéncia energética de refrigeracdo total do sistema serd a soma da poténcia
frigorificas mais a poténcia de recuperacdo de calor para as dguas quentes sanitarias a dividir
pela soma das poténcias do compressor de média temperatura mais o de compressor de baixa

temperatura.

Qpoténcia de recuperador de calor+ QEvapyr+QEvap_BT

EER7otq1 =

Wcompressor_MT + Wcompressor_BT

EERT(ta] = Eficiéncia energética de refrigeracdo total do sistema de refrigeracdo, incluindo a
recuperagdo de calor para o aquecimento das 4guas quentes sanitarias.
Qpotencia de recuperagio de calor ~ RECUPEragao de calor para o aquecimento das dguas quentes sanitarias

no caso serd igual a 240 KW.

Tal como na tabela 7.3, que demonstra os resultados do EER da refrigeragdo, o0 mesmo

se verifica na tabela 7.4: o ratio de eficiéncia energética que inclui a componente da recuperagéo
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de calor e a simulagdo do EES com os polindmios da Bitzer, que apresenta o valor mais alto
(3,75), e ndo se distancia muito do EER da simulagdo efetuado pelo software da Bitzer (3,62)

uma variacao de s6 3,46%.

Quanto ao EER total de refrigeracdo da simulagdo do EES sem os polinomios fornecidos
pela Bitzer, o resultado ¢ de 2,77, um valor baixo comparado com as outras duas simulagdes.

Na tabela abaixo pode-se analisar comparativamente os resultados calculados para os

diversos valores de eficiéncia para o software do EES e para o software da Bitzer:

Tabela 7. 5 — Analise comparativa dos diversos valores do ratio de eficiéncia energética entre

a simulagdo efetuada pelo EES e o software da Bitzer

Valores calculados Valores calculados | Valores calculados

através da simulacdo através da através da

do EES com as simulag¢do do EES | simula¢do com o

Poténcias frigorificas | com polindémios software da Bitzer

como variaveis fornecidos pela

independentes Bitzer
EERp¢dia temperatura | 0575 1,07 0,87
EER paixa temperatura | 6:382 6,43 6,94
EERtota1_Refrigeragao | 1,39 1,88 1,72
EER ot 2,77 3,75 3,62

Como se pode verificar na tabela 7.5, dos diversos ratios de eficiéncias energética
calculados, exceto no caso do EERBaixa temperatura, @ sSimulagdo do EES que utiliza polindmios da
Bitzer ¢ o que apresenta valores superiores de EER, exceto no caso do EERBaixa temperatura,

comparado com o software da Bitzer.
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8 RESULTADOS

Neste capitulo comparam-se os resultados entre as simulagdes efetuadas no EES com os
polindmios fornecidos pela Bitzer e a simulagdo do EES em que as poténcias frigorificas sdo

variaveis dependentes, além da simulacdo efetuada no software da Bitzer.

Tabela 8. 1 — Pressdo intermédia do sistema de refrigeragdo a dois estagios usando CO:

transcritico
EES com pressao intermédia | EES sem pressdo intermédia

EERgT: 6,382 7,222
EERMT (usando polinémios da Bitzer) 1,117 1,034
EERwmT 2 1,073 0,9872
EERRefiig (Usando Polinomios da Bitzer) | 1,884 1,811
EERRefrig,2 1,96 2,03
EERTotal 3,76 3,688
EERTotal,2 3,779 3,837
m2 Kg/s 0,5728 0,4641
m3 Kg/s 1,179 1,071
m4 Kg/s 0,3533 0,462
Qevapmt KW 116,5 107,2
Qg KW 324,1 322,1
Qevapsr KW 126,9 143,5

Destaca-se neste ponto a importancia do uso do vaso de pressdo intermedidrio (VPI).
Este vaso ¢ necessario para diminuir a pressao que entra nos evaporadores. Os evaporadores e
tubos e valvulas de expansdo ndo suportam a alta pressdo de 100 bar. Reduz-se a pressdo do
fluido frigorigéneo no VPI. A pressdo intermédia do fluido frigorigéneo deve estar no estado
de saturagao (IIAR, 2018).

O estagio de baixa representa uma poténcia frigorifica de 126,9 KW e a temperatura de
evaporacao ¢ de -18°C. Ja o estagio de média temperatura representa uma poténcia frigorifica

de 116,5 KW e a temperatura de evaporagdo ¢ de 0°C. A componente de compressdo (o
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compressor de baixa e o compressor de média temperatura) absorvem cada um 19,35 [KW] e
108,6 [kW], respetivamente, sendo o arrefecimento do fluido frigorigéneo composto por dois
permutadores: um tem a func@o de recuperar o calor e que serviria para aquecer a agua até a
uma temperatura de 80 ['C], tendo em conta que a eficiéncia isentropica do compressor

considerado nesta investigagdo ¢ de 0,65

Os dados que foram considerados para o calculo do sistema de refrigeragdo no software

do EES encontram-se na tabela abaixo.

Tabela 8. 2 — Valores termofisicos considerados no inicio do dimensionamento efetuados no

EES do sistema de refrigeracao

Fluido usado no ciclo de refrigeracao CO: Unidades
Pressdo do evaporador de baixa temperatura 2,094 [Mpa]
Temperatura de evaporagdo do evaporador de baixa | -18 [°C]
temperatura

Temperatura de evaporacdo do evaporador de Média | 0 [°C]
temperatura

Temperatura Ambiente 33 [°C]
Poténcia do evaporador de Baixa Temperatura 126,9 [KW]
Poténcia do evaporador de Média Temperatura 116,5 [KW]
Sobreaquecimento na linha de suc¢do do Compressor de baixa | 5 [°C]

temperatura e de média temperatura

Pressao do arrefecedor de gés 10 [Mpa]

Pressdo intermédia entre os estagios de Baixa temperatura e de | 4,576 [Mpa]

Média temperatura

Rendimento isentrépico do Compressor de Baixa temperatura | 0,65

Rendimento isentropico do Compressor de Média temperatura | 0,65

Eficiéncia do Permutador de calor interno 0,5
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Figura 8. 1 — Simula¢@o do circuito frigorifico de um sistema a CO2 com o software da Bitzer
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Para dimensionar o ciclo frigorifico, foi utilizado o software EES. Numa fase posterior,
comparamos os resultados obtidos através das duas simula¢des do EES (uma usando os
polinomios fornecidos pela Bitzer e a outra considerando as poténcias frigorificas variaveis

independentes) com o software da Bitzer.

Tabela 8. 3 — Resultados dos calculos da simulagdo do circuito frigorifico via software Bitzer

Ponto do Componente Temperatura

Circuito de [C]
Refrigeracdo

(Software

Bitzer)
1 Entrada de Compressor (estagio alta temperatura) 15,7
2 Saida de Compressor (estagio de média temperatura) 18,1
3 Entrada de Arrefecedor de Gas 47,2
4 Saida de Arrefecedor de Gas 36
5 Saida de permutador de calor interno (circuito de alta | 34,1
pressao)
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6 Permutador de calor Intermédio (PCI) 10,7
7 Entrada do Evaporador de média Temperatura 0

9 Saida do Evaporador de Média Temperatura 5

8 Entrada no Evaporador de baixa Temperatura -18
10 Saida do Evaporador de baixa Temperatura -13
11 Entrada de Compressor (Baixa de temperatura) -13
12 Saida do Compressor (Baixa temperatura) 30,1

Figura 8. 2 — Esquema do circuito de refrigeracdo baseado na simulagdo do EES
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Tabela 8. 4 — Resultados dos calculos obtidos da simulagdo do circuito frigorifico via o software

EES
Simulagdo do EES
Simulagdo do EES que usa as
que usaos poténcias Simulagdo como
Ponto do Circuito polinémios da frigorificas como | software da Bitzer
de Refrigeragdo Componente Bitzer varidveis
[software EES) independentes
Temperatura['C] | Temperatwra['C] | Temperatura['C]
1 Entrada de Compressor (Estagio de Média Temperatura) 3.476 23.76 15.7
2 Saida de Compressor (Estagio de Alta Temperatura) 100.6 131 181
3 Saida de Arrefecedor de Gas 36 36 36
4 Saida de permutador de calor interno (circuito de alta press3o) 30.24 3779 341
8 Vaso de pressdointermédia (VPI) 10.66 10.66 10.7
3 Entrada do Evaporador de média Temperatura 6.52E-11 6.52E-11 0
1 Sobreaquecimento do Evaporador de Média Temperatura S S S
12 Entrada no Evaporador de baixa Temperatura -18 -18 -18
9 Entrada do Compressor (Baixa Temperatura) -13 -13 -13
15 Saida de Compressor ([Estagio de Baixa Temperatura) 3146 3146 30.1
17 Ponto de mistura do fluido frigorigéneo entre os varios circuitos 14.32 1.52 5.7

Como se pode verificar entre as duas simulacdes do EES, uma com polindmios
fornecidos pela Bitzer, e a outra considerando as poténcias frigorificas como varaveis
independentes, ha grandes diferencas de temperaturas na entrada e saida do compressor de
média temperatura e no ponto 17, onde ha a mistura do fluido frigorigéneo vindo dos varios
circuitos. Os resultados obtidos via a simulacdo do EES (com os polinémios fornecidos pela
Bitzer) e as obtidas através do software da Bitzer, as diferengas podem ocorrer por causa da
variagdo isentropica (n_is1=0,65) entre o que consideramos na simulacdo que fizemos no EES e
o que o software da Bitzer considera como rendimento isentropico. Outro aspeto também a ser
considerado ¢ se o software da Bitzer esta a considerar o PCI e qual a eficiéncia que esta a

atribuir.
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E de referir que nos anexos esta o codigo que programamos no EES do ciclo frigorifico
da presente dissertacdo (anexos 1 2), além das consideracdes que optamos e os respetivos
outputs (resultados) dos softwares que usamos para comparar os resultados que obtivemos a

partir das duas simulacdes do EES, do software da Bitzer e da coolselector2 (anexo 3).

Figura 8. 3 - Evolugdo da temperatura do fluido frigorigéneo a saida do compressor de média

temperatura vs a eficiéncia isentropica do compressor de média temperatura

0.78 T T T T T T

0.76} \ ;

0.68+ g

0.66 L

S

064 1 1 1 1 1
122 124 126 128 130 132 134 136

T[2] [C]

Rendimento isentrépico do compressor de média temperatura

Temperatura & saida do compressor de média temperatura

Fonte: simulagdo EES com os polindomios fornecidos pela Bitzer

Como se pode observar na figura acima, a medida que a eficiéncia isentropica do
compressor de média temperatura decresce, a temperatura de saida do compressor também

decresce.
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Figura 8. 4 - evolugdo da temperatura do fluido frigorigéneo a saida do compressor de baixa

temperatura vs a eficiéncia isentropica do compressor de baixa temperatura
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Rendimento isentrépico do compressor de baixa temperatura

Temperatura do fluido frigorigéneo & saida do compressor de baixa temperatura

Fonte: simulagdo EES com os polinomios fornecidos pela Bitzer

Como se pode verificar na figura 8.4, a medida em que o rendimento isentropico vai
diminuindo do compressor de baixa temperatura, a temperatura do fluido frigorigéneo na saida

do compressor de baixa temperatura vai aumentando.
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Tabela 8. 5 - Tabela dos calculos dos diversos pontos do ciclo de refrigeracdo da presente
dissertacdo criada pela simulacdo do EES, que toma como referéncia as poténcias frigorificas

como variaveis independentes.

<+ 2 2 4 5
Sort Pi T h; Si Xi
[Mpa] (C] [KyKg] [kJ/(kg*C)]

[0] 12.35

1] 3.485 23.76 405 -0.7691

2] 10 131 40.81 -0.6968

3] 10 36 213.2

[4] 10 37.79 -205.1

5] | 4.576 10.66 -205.1

[6] 4576 10.66 -84.61 1
7 3.485 |  6.524E-11 -84.61 1
(8] 4576 10.66 -279.2 0
9] 3.485 |  6.524E-11 -279.2

[10] 3.485 0 -75.88 1
(1] 3.485 5 -67.19

[12] 2.094 18 -279.2 -0.8003

[13] 2.094 18 -70.08 1
[14] 2.094 A3 -63.64 -0.7754

[15] 3.485 31.46 -30.87 -1.854

[16] 3.485 18.61 48.51

(7] | 3.485 11.52 57.15

(18] 4234
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Tabela 8. 6 - Tabela dos calculos dos diversos pontos do ciclo de refrigeragdo da presente

dissertacdo criada pela simulacdo do EES que toma como referéncia os polinémios fornecidos

pela Bitzer
<=+ 5
o P, T, h, s,
[Mpa] [C] [KiKg] [kJ/(kg*C)]
[0] :: 255
[ 3485 3.476 £9.72 0.8713
2] 10 1006 1.687 -0.8062
[3] 10 36 2132
[4] 10 30.24 234 4
5] 4576 10.66 2344
6] 4576 10.66 84 61
U | 3485  6.524E-11 84.61
18] 4576 10.66 -279.2
19] 3485 6524E-11 2792
[10] 3.485 0 75.88
[11] 3.485 5 £7.19
[12] 2094 18 2792 -0.8003
[13] 2094 18 -70.08
[14] 2.094 13 £3.64 07754
[15] 3.485 3146 -30.87 -1.854
[16] 3.485 18.61 48.51
7] | 3.485 14.32 5315
[18] 4234

Tabela 8. 7 - Resultados dos céalculos dos diversos pontos do ciclo de refrigeracao da presente

dissertacgao criada pelo EES

Soluc¢do do EES Resultado da simulacdo do EES | Resultado da simula¢do do
em que foram utilizados os | EES em que as poténcias
polinémios fornecidos pelo EES | frigorificas sdo consideradas

variaveis independentes

EERgBT 60,4343 6,382

EERBT 6,382

EERwmt 1,117 0,7523
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EERMmT2 1,073

EERReferig 1,884 1,393
EERReferig2 1,96

EERTotal 3,76 2,766
EERTota2 3,779

efinx 0,5 0,5

ni 0,65 0,65
n2 0,65 0,65
Fluid$ R744 R744
m1 (Kg/s) 0,6065 0,6067
m2 (Kg/s) 0,5728 0,5729
m 3 (Kg/s) 1,179 1,18
m 4 (Kg/s) 0,3533 0,7251
m 5 (Kg/s) 1,533 1,905
m (Kg/s) 1,533 1,905
Poténciaags (KW) 240 240
Pcond (MPa) 10 10

P; (MPa) 4,576 4,576
PsatsT (MPa) 2,094 2,094
Qcomp1 (KW) 19,88 19,88
Qcomp2 (KW) 104,3 154,9
Qconselect1 (KW) 19,35

Qconselect2 (KW) 108,6

Qevap.BT (KW) 126,9 126,9
QevapmT (KW) 116,5 116,5
Qgc (KW) 324 4837
Qpotfrig,bt (KW) 124,5

Tamb (°C) 33 33
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Tevap,BT (OC) -18 -18
Tevap,MT (OC) 0 0
Tsn ("C) 5 5

Figura 8. 5 - Diagrama Mollier produzido pelo EES com referéncia ao ciclo de refrigeragdo da

presente dissertacao
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Nota: O codigo usado para simular o ciclo frigorifico da presente dissertagdo encontra-se no

anexo 1.



9 ANALISE FINANCEIRA

Devido ao facto de que, normalmente, as solu¢des de engenharia dependem muito da
autorizagdo dos departamentos financeiros, estudos financeiros por parte do gabinete de

engenharia sdo necessarios para complementar as solucdes de engenharia.

O estudo de viabilidade de investimentos no setor das aguas quentes para lavagem
industrial deve considerar a ado¢@o de diferentes solucdes tecnoldgicas e o respetivo impacto
economico-financeiro. Neste ambito, pretende-se aferir a competitividade de duas tecnologias

alternativas de produgao de calor:

Opciao A - Caldeira de aquecimento a gas natural, com poténcia de 240 KW e operacao

anual de 1.980 horas (6 horas diarias durante 11 meses por ano);

Opciao B - Instalacio de recuperador de calor em sistema de refrigeracdo, sem
consumo energético especifico, mas suportado em permutador de calor para o aquecimento

da agua.

A opcdo A constitui 0 modelo tradicional de investimento em solucdes de aquecimento
de aguas sanitarias. No entanto, a op¢do B ¢ uma alternativa emergente e viavel para os casos

em que existe um sistema de refrigeracdo no mesmo edificio ou local de instalagao.

Para avaliar a viabilidade da op¢do B versus a op¢do A, considerou-se a metodologia
do custo de investimento incremental e as poupangas associadas, ou seja, o custo de
investimento na op¢do B ¢ recuperado através das poupancas geradas pelos custos evitados

(associados a opcdo A, em particular os encargos com gas natural).

Os calculos de viabilidade baseiam-se no conceito do “Net Present Value”, ou seja, o
valor atualizado dos cash-flows futuros (descontados a um custo de capital, neste caso de 10%).
Os cash-flows futuros correspondem ao referido investimento inicial e as poupangas
subjacentes a Opgao B.

NPV (VAL) = Valor Atualizado Beneficios Futuros — Valor Atualizado dos Investimentos

As regras de investimento indicam que se VAL > =0, o projeto tem viabilidade. Caso contrario,

o investimento proposto ndo observa viabilidade econémico-financeira.

99



Tabela 9. 1 - Parametros de investimento

Parametros Opcdo B Resultados

VAL @ taxa 10% Euro 51045€ Ganho econémico da alternativa
B facea A

Simple Payback Period | Meses 12 Prazo de recuperacdo do
investimento inicial

Taxa interna de | % 87% Taxa de rentabilidade Opcao B vs

rentabilidade Opgao A

No caso em aprego, o VAL ¢ de 51.045 €, ou seja, o projeto tem viabilidade econémica,

sendo possivel ao investidor ou promotor recuperar o seu investimento no prazo de 12 meses

(periodo de retorno simples). A taxa interna de rentabilidade (de 92%) € superior ao custo de

capital (de 10%), o que demonstra a capacidade de geragdo de beneficios econdmicos e

financeiros.

9.1 Opcdo A: Modelizaciao econémico-financeira

Tabela 9. 2 - Modelizagdo econéomico-financeira — Opgao A

Ano 1 2 3 4 5 b 7 8 9 10 1 12
Capex - 25,000

0&M 15355 - 15,586 - 15819 - 16,057 - 16,297 - 16,542 - 16790 - 17,042 - 17,288 - 17557 - 17,820 - 18,083

Gasto Energia 12,355 - 12541 - 12,729 - 12,500 - 13,113 - 13310 - 13510 - 13712 - 13918 - 14127 - 14339 - 14,554

OpgdoA  Poténcia KW 10 210 10 10 10 10 U U MW 10 10 10

Horas anuais 1,980 150 190 150 1580 150 1,90 190 1580 1980 1580 1.980]

Custo KiWh 00260 - 0.0264 - 0.0268 - 0.0272 - 0.0276 - 0.0280 - 0.0284 - 0.0289 - 0.0283 - 0.0257 - 0.0302 - 0.0306

Manutengio anual 3000 - 3045 - 3091- 3137 - 3184 - 3232 - 3280 - 3330 - 3379 - 3430 - 3482 - 3534

Cash-Flow - 25000 - 15355 - 153586 - 15819 - 16,057 - 16,297 - 16,542 - 16,790 - 17,042 - 17298 - 17,557 - 17,820 - 13,088

Taxa atualizaio

10%

Valor Atualizado Liquido | -124,390 €]

O custo de instalacdo de uma caldeira com poténcia de 240 KW ¢ de 25.000€ (mais

IVA), sendo o encargo anual de manutencdo estimado em 1500€. Os custos de operagdo ¢

manutengdo (O&M) foram atualizados a taxa de inflacdo de 1,5%, de modo a refletir o
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expectavel agravamento de precos. O VAL dos custos de investimento e O&M da Opcao A

ascende a 89.484¢€.

9.2 Opcao B: Modelizacao econémico-financeira

Tabela 9. 3 - Modelizagdo economico-financeira — Opgao B

Capex 10,000
0&M 1000 - 1015 - 1,080 - 1,046 - 1061 - 1077 - 1,098 - 1,110 - 1,126 - 1,143 - 1161 - 1,178
Gasto Energia - - - - - - - - - - - -
Opgio B Poténcia KW
Horas anuais
Custo KWh - - - - - - - - - - - -
Manutengio anual 1000 - 1,015 - 1030 - 1,046 - 1061 - 1077 - 1,093 - 1110 - 1126 - 1143 - 1161 - 1178
Cash-Flow 10000 - 1,000 - 1,015 - 1030 - 1,046 - 1061 - 1077 - 1,093 - 1110 - 1126 - 1143 - 1161 - 1178
Taxa atualizagdo 10%
Valor Atualizado Liquide -15,712 €
Tabela 9. 4 - Resultados de rentabilidade econdmica entre as opgdes A &B
Otica do estudo de viabilidade
Cash-Flow incremental 10,000 14,355 14571 14789 15011 15236 15465 15697 15832 16171 16414 16660 16,910
DASHBOARD OPcROA OPCAOB  Variaio Nota
Custo Global -124390€  -15712¢ -87% Poupanga no custo global do projecto em 85%
Simple Payback Period (montt n.a. 8 Prazo de recuperacdo do investimento inicial
NPV investimento 8595114 € Ganho econdmico da alternativa B face 3 A
TIR investimento 145% Taxa de rentabilidade Opgdo B vs Opgdo A

O custo de instalacdo de um permutador de calor a agua corresponde a 10.000€ (mais

IVA), sendo os custos anuais de manutengdo de aproximadamente 1.000€. Este equipamento

ndo consome energia elétrica ou gas natural, operando através do sistema de refrigeragdo ao

qual esta acoplado. O VAL dos custos de investimento e O&M da Op¢ido B ascende a

15.712€.

Face ao exposto, a Opcdo B afigura-se economicamente mais vantajosa, gerando

poupangas de 87% face a Opgao A.

A presente conclusdo torna necessaria uma maior consciencializa¢do, por parte dos

projetistas e engenheiros mecénicos, sobre os beneficios das solucdes de baixo consumo

energético disponiveis no mercado, face aos seus beneficios: vantagens economicas para o
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investidor ou promotor, que observa uma reducdo significativa do custo anual energético
através de um investimento com rapido prazo de retorno (aproximadamente 8 meses); e
vantagens ambientais pela reducdo da emissdo de carbono para a atmosfera, associada a geragdo

de energia elétrica ou a combustdo de gas natural.
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10 CONCLUSAO

Esta investigacdo iniciou-se por sensibilizar a necessidade de mudar a utilizacdo dos fluidos
frigorigéneos ditos HCFCs para os fluidos naturais, em que se deu especial énfase ao uso do
COz. Foram apresentados os pros e contras no uso do CO: e comparados o fluido frigorigéneo

CO:z com outro fluido frigorigéneo natural, o amoniaco.

Chegou-se a conclusdo de que, em paises de climas tropicais, a eficiéncia energética de

um sistema de refrigeragdo a amoniaco ¢ superior, comparativamente com um sistema a COx.

Ap6s apresentados os argumentos acima, a finalidade da presente dissertacao foi expor
trés simulagdes: duas delas com o software EES ¢ uma com o software da Bitzer de um sistema
de refrigeragdo a dois estagios (um subcritico e outro transcritico) com recuperagdo de calor a
serem usados em paises tropicais numa instalacao ficticia de um matadouro de frangos.

No caso das simulagdes efetuadas no EES, a diferenciacéo ¢ que, num caso as poténcias
frigorificas sdo varidveis independentes, e, no caso da outra simulagdo, sdo utilizados
polindomios para o calculo da poténcia frigorifica do compressor de média temperatura, e as

poténcias e caudais dos compressores de baixa e média temperatura.

A poténcia frigorifica da instalacdo comporta-se de seguinte forma:

Tabela 10. 1 - Resultados das poténcias frigorificas das varias simulagdes efetuadas pelo EES

e pela Bitzer

Estagio Poténcia frigorifica para | Poténcia frigorifica | Software da
a simulacdo do EES em | para a simulacdo do | Bitzer

que as poténcias | EES em que ¢ usado
frigorificas sdo varaveis | polindmios
independentes [KW] fornecidos pela
Bitzer [KW]

Baixa temperatura | 126,9 124,5 124
(Subcritico)

Média temperatura | 116,5 116,5 94,2
(transcritico)

Recuperacio de | 240 240 240

Calor (Transcritico)
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Foi utilizado um cddigo para programar no EES o ciclo frigorifico, de onde também se

utilizou o software da Bitzer para simular o ciclo frigorifico que foi proposto na dissertagao.

Abaixo esta uma tabela comparativa entre os resultados diferentes entre a simulagdes

do EES e a simula¢do usando o software da Bitzer.

A diferenca de entrada de temperatura do compressor de média temperatura deve-se a
eficiéncia do permutador de calor interno considerado na dissertagcdo. No caso do software do
EES, consideramos a eficiéncia do permutador de calor interno () igual a 0,5. J& a Bitzer

considera outro valor para a eficiéncia do permutador interno.

A diferenca na saida de temperatura do compressor de média temperatura deve-se a
eficiéncia isentropica considerada. No caso da presente dissertacdo, foi considerada uma
eficiéncia isentropica (nisent) do compressor igual a 0,65. O valor que a Bitzer considera para a

eficiéncia isentropica dos compressores ndo ¢ revelado no software.

Os caudais massicos para os evaporadores de baixa ¢ média temperatura ndo diferem

muito entre as duas simulacdes do EES.

Como se pode ver a partir das tabelas 6.2, os valores de caudais e poténcias dos
compressores s3o muito similares entre a simulagdo do EES que utiliza os polindmios
fornecidos pela Bitzer e o software da Bitzer. As variagdes em termos de caudais massicos do
fluido frigorigéneo entre as duas simulagdes € de 5,5 % no caso do estagio de baixa temperatura,

e de aproximadamente 5,3% no caso do estagio de média temperatura.

Como se pode verificar na figura 6.13, a medida que a eficiéncia do permutador de calor
interno aumenta, também a poténcia frigorifica do estagio de média temperatura aumenta.

O grafico da figura 6.35 demonstra que o aumento da eficiéncia do permutador de calor
interno € proporcional a diminui¢do da poténcia do arrefecedor de gas.

Ter um estagio de pressdo intermédia ¢ fulcral para proteger os equipamentos de média

pressdo e baixa pressdo, nomeadamente (ex: valvulas de expansdo, evaporadores).

Esta dissertacdo foi capaz demonstrar que a simulagdo numérica efetuada no EES que
utilizou os polinomios fornecidos pelo EES nao foge muito do resultado do software oferecido
pela Bitzer. No caso da simulacdo do EES em que as varaveis independentes sdo as poténcias

frigorificas do estagio de baixa e média temperatura, apresentaram-se resultados diferentes na
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poténcia do compressor, sendo este valor aproximadamente 155 KW e o EER 1ot apresenta um

valor de 2,766, que ¢ baixo comparado com as outras duas solucdes.

Também aqui se demonstrou que o sistema de refrigeracdo a dois estdgios aumenta
consideravelmente a rentabilidade, se considerarmos o aquecimento das dguas sanitarias. No
nosso caso consideramos uma poténcia de 240 KW, como se pode observar na analise

financeira devido ao aproveitamento energético.

Além dos resultados que obtivemos desta investigagcdo, apresentamos algumas
sugestoes para trabalhos futuros. Na presente dissertagc@o, ndo foi incorporado na simulagao do
EES um sistema multi-injetor. Seria interessante ser realizado um estudo envolvendo a
simulag¢@o com o EES do sistema multi-injetor, e também englobar na simulagdo a introducdo

da compressdo em paralelo, em vez de um sistema standard, como foi feito nesta investigagao.

Adicionalmente, poderia ser realizado o mesmo trabalho que foi feito nesta dissertacao,
mas em vez de usar o fluido frigorigéneo CO:, usar o amoniaco para depois comparar os

resultados.
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ANEXOS

Anexo 1 - Simulacido do EES com os polinémios fornecidos pela Bitzer
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"Tese de Mestrado”

{!.. Funcéo que calcula a poténcia frigorifica do estagio de baixa temperatura..l}
Function potfrig(to,tc)

c1=92083.59054

€2=2800.793206

©3=-1296.027129

c4=28.69985139

c5=-30.34751977
c6=-3.558636843
c7=0.102210946
c8=-0.190297562
c9=-0.093282518
c10=0.014655413
{tc- Temperatura de Condensacéo, neste caso vamos considerar a tempertura intermedia que é 10,7 C ou 0 C (depend)}
{to- Temperatura de evaporacdo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de evaporagdo de média temperatura

-18 G}

poffrig=c1 + c2*o+ c3*c+ c4*to"2 + c5*'to*tc + cB'tc"2 + c7*to3 + c8tc*to”2 + c9*to*tc"2 +
c10*tc"3

End
{!.. Funcéo que calcula a poténcia do compressor do estagio de baixa temperatura..!}

Function potelet(to,tc)

c1=1434.069489

c2=-417.2932553
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©3=444.2264254

c4=-8.433919071

©5=9.439459041

€6=0.285233451

¢7=-0.040422192

¢8=0.043180399

¢9=0.019030146

¢10=-0.00889289

{tc- Temperatura de Condensagdo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de condensacdo é a temperatura de
evaporacdo de média temperatura 10.7 C ou 0 C (depend)}

{to- Temperatura de evaporagéo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de evaporacdo de média temperatura
-18 C}

potelet= c1 + c2*to + c3*tc + c4*to"2 + c5*to*tc + cb*tc2 + c7*to"3 + c8*tc*to”2 + cH*to*tc"2 + c10*tc”3

End

{!.. Fungdo que célcula o caudal massico do compressor do estagio de baixa temperatura..!}

Function caumass (to,tc)

c1=1332.184644

c2=40.83910972

c3=-6.07656041

c4=0.43365386

c5=-0.084318967

c6=-0.063928854

¢7=0.001681139
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c8=-9.32019E-05
c9=-0.001313235
¢10=0.000204783

{tc- Temperatura de Condensacdo, no caso do estégio de baixa temperatura a temperatura de condensacéo é a temperatura de
evaporacdo de média temperatura 10.7 C ou 0 C (depend]}

{to- Temperatura de evaporacdo, no caso do estagio de baixa temperatura atemperatura de evaporagdo de média temperatura
-18 C}

caumass= c1 + c2*to + c3*tc + c4*to”2 + c5*to*tc + cb*tc”2 + c7*t0"3 + c8*tc*to2 + cI*to*tc*2 + c10*tc”3

End

{!..Fungdo que Calcula a Potencia do compressor de média temperatura do estagio de baixa temperatura..!}

Function potelet_mt(to,p_HP)

c1=-10663.426
c2=-658.20032
©3=593.15907
c4=-4.2545528
c5=8.760477
c6=-0.92953647
c7=0.050642946
c8=-0.00029885
c9=-0.003126253
¢10=-0.00317219

{p_HP- Pressdo de Condensagdo no estagio de alta temperatura, no caso do estagio de alta temperatura a presséo de
condensagdo é 100 bar}

{to- Temperatura de evaporagéo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de evaporagdo de média temperatura
-18 C}

potelet_mt= c1 + c2*to + c3*p_HP + c4*t0"2 + c5*to*p_HP + c6*p_HP"2 + c7*t0"3 + c8*p_HP*to"2 + c9*to*p_HP*2 + ¢10*p_HP
"3
End

{!.. Funcdo que célcula o caudal massico do compressor do estagio de média temperatura..}
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Function caumass_mt(to,p_HP)

c1=2673.941036
c2=81.54679558
©3=-12.47357102
c4=1.086422743
c5=-0.239671014
¢6=0.055703649
c7=0.00709617
c8=-0.00130906
©9=0.000590863

c10=-0.000144511

{p_HP- Pressdo de Condensacdo no estagio de alta temperatura, no caso do estagio de alta temperatura a presséo de
condensacdo é 100 bar, as unidades a utilizar tem que sempre ser em bar}

{to- Temperatura de evaporagéo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de evaporagdo de média temperatura
-18 C}

caumass_mt= c1 + c2*to + c3*p HP + c4*to*2 + c5*'to*p HP + c6'p HP*2 + c7*t0"3 + c8*p_HP*t0"2 + c9*to*p HP*2 + ¢10
*p_HP"3
End

$Unitsystem
"Input data”
{L.variaveis Independentes..!}

Fluid$="R744' "Fluido a usar no sistema de refrigeracdo "

T evap BT=-18 [C] " Temperatura de evaporacédo de baixa tempretura”
T evap MT=0 [C] " Temperatura de evaporagdo de média tempretura”
T_amb= 33 [C] "Temperatura do ar ambiente "

P_cond= 10 [Mpa] "Pressdo do Gas cooler "

eta_is1=0.65 "Efficiencia isentropica do compressor de alta press&o”
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eta_is2=0.65 "Efficiencia isentropica do compressor de baixa temperatura”

ef IHX= 0.5 "Efficiencia do permutador de calor interno (PCl) "

T_sh= 5 [C] "Sobreaquecimento do compressor de baixa e de média temperatura”

{!..Variaveis Dependentes..l}

P_sat_BT=p_sat('R744' ,T=T_evap_BT ) "Presséo do evaporador de baixa temperatura”

P_i=sgrt(P_sat_BT*P_cond) "Pressdo intermédia "

{!..Point 1..1}

P[1]=P[10] { Pressdo no ponto 1 é igual & presséo do estagio de média temperatura}
ef IHX=(T1}T17IV((T[17]-T[3])) "ef IHX effectiveness/efficiency = 0.5"
s[1]=entropy(Fluid$,T=T[1],P=P[1]) "Propriedade de entropia no ponto 1"

h[1]=enthalpy(Fluid$,T=T[1],P=P[1]) "Propriedades de entalpia no ponto 1"

{l..Arrefecedor de Gas..[}
P[2]=P_cond " Pressdo no ponto 2 é igual & presséo de condensacédo "
eta_is1*(h[2]-h[1])=(h[0]-h[1]) "eficiéncia isentrépica 1->2 non isentropic,->h[2]"

h[0]=enthalpy(Fluid$,P=P[2],s=s[1]) "Ponto 0= ponto teorico de uma compresséo isentrpica teorica s[0] = s[1]"

T[2]=temperature(Fluid$,P=P[2],h=h[2]) "Temperatura do fluido frigorigénec na descarga do compressor"

s[2]=entropy(Fluid$,T=T[2],P=P[2]) "entropia do fluido frigorigéneo na descarga do compressor"”

{l..Arrefecedor de Gas..l}
P[3]=P[2] "Presséo do arrefecedor de gas"

T[3]=T_amb + 3[C] "Assumo que o fluido frigorigéneo que sai do arrefecedor de gas cooler outlet tem um aumento de T=3 C
da temperatura ambiente, ndo deve ser superior a 40 C na saida do gas cooler, e na entrada nao deve ser superiora 140 C "

h[3]=enthalpy(Fluid$,T=T[3],P=P[3]) "Propriedades de entalpia no ponto 3 arrefecedor de gas"

{!..PCI- Permutador de calor interno..!}
P[4]=P[2] " Pressdo no ponto 4 nota:desprezar queda de presséo”
h[1]-h[16] = h[4]-h[3] " Balango energético no permutador de calor intermo”

T[4]= temperature(Fluid$,P=P[4],h=h[4]) "Tempertura do fluido frigorigéneo na saida do permutador de calor interno”

{.. Condicdo intermédia }
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{L..Valvula de alta pressédo..!}

h[5]=h[4] ‘"expanséo isentalpica"”

P[5]=P_i "Presséo intermédia”

T[5]= temperature(Fluid$,P=P[5],h=h[5]) "Temperatura intermédia”

{!..VPC-Vaso de presséo controlada..l}

{!..Seperador de liquido..!}

P[8]=P[5] " Pressdo no ponto 8 (saida do VPC) nota:desprezar queda de pressdo”

X[8]=0 "Liquido saturado na saida do VPC"

h[8]=enthalpy(Fluid$,x=x[8],P=P[8]) "Propriedades de entalpia na saida arrefecedor de gas "

T[8]=temperature(Fluid$,P=P[8],x=X[8])"Temperatura de entalpia na saida arrefecedor de gas "

{L..Valvula de Expanséo do evaporador de média temperatura..!}
h[9]=h[8] "expansdo isentalpica"
P[2]=P[10] "Presséo do evaporador de média temperatura "

T[9]=temperature(Fluid$,P=P[9],h=h[8]) "Temperatura de entrada do evaporador de média temperatura "

{...Evaporador de média temperatura..l}
x[10]=1 "assumir vapor saturado na saida do evaporador”
T[10]=T_evap_MT "Temperatura de evaporacdo do evaporador de média temperatura "
P[10]= pressure(Fluid$,T=T[10],x=X[10]) "Presséo do evaporador de média temperatura "

h[10]=enthalpy(Fluid$,T=T[10],x=x[10]) "Propriedades de entalpia na saida do evaporador de média temperatura”

{...Sobreaquecimento no estagio de temperatura média, depois do evaporador de média temperatura..!}
T[11]=T[10]+ T_sh "Temperatura de sobreagquecimento no ponto 11"
P[11]=P[10]  "Pressdo no ponto 11"

h[11]=enthalpy(Fluid$, T=T[11],P=P[11]) "Propriedades de entalpia no ponto 11"

{l..Valvula de Expanséo do evaporador de baixa temperatura..!}
h[12]=h[8] "Expansdo isentalpica”
P[12]=P[13] "Desprezar queda de pressdo"

T[12]=temperature(Fluid$,P=P[12],h=h[12]) "Temperatura de evaporagdo de baixa temperatura”
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{!..Evaporador de baixa temperatura..!}

X[13]=1 "assumir vapor saturado na saida do evaporador de baixa temperatura”

T[13]=T_evap BT "Temperatura de evaporacdo do evaporador de baixa temperatura”

P[13]= pressure(Fluid$,T=T[13],x=X[13]) "Pressdo do evaporador de baixa temperatura”

h[13]=enthalpy(Fluid$,T=T[13],x=x[13]) "Propriedades de entalpia no ponto 13"

s[12]=entropy(Fluid$,T=T[13],x=X[13]) "Entropia do fluido frigorigéneo no ponto 12"

"FChart ->As a result, it is NOT POSSIBLE to determine the specific enthalpy or entropy of a saturated state as you try to do with
your equation for s[12].

The saturation pressure for R744 at -10°C is P=2.64858327 [MPa]. It displays as 2.649 because you are using the default display
options that provide 4 significant figures. Note that 2.648 [MPa] is greater than the saturation pressure so that the state is then
compressed liquid. This is the same result you would get if you were to use

s[12]=entropy(R744m, T=T[12] x=0)"

{!..Ponto 14 - entrada do compressor de baixa temperatura..'}

P[14]=P[13] "Pressdo a entrada do compressor de baixa temperatura”

T[14]=T[13]+T_sh "Temperatura de sobreaquecimento no ponto 14"

h[14]=enthalpy(Fluid$,T=T[14],P=p[14]) "Propriedades de entalpia no ponto 14"

s[14]=entropy(Fluid$,T=T[14],h=h[14]) "entropia do fluido frigorigéneo no ponto 12"

{!..Compressor de baixa temperatura..!}

P[15]=P[11] "Pressdo a saida do compressor, igual a pressdo do estagio de média temperatura”
eta_is2*(h[15]-h[14])=(h[18]-h[14]) ‘"isenthropic efficiency 14-> 17 non isentropic, 14->15"

h[18]= enthalpy(Fluid$,P=P[15],s=S[14]) " Point 18 = theoritical point of an isentropic compression,s[17]=s[14]"
T[15]=temperature(Fluid$,P=P[15],h=h[15])

s[15]=entropy(Fluid$,T=T[14],P=P[15])

{I..Ponto 16 (Balango energético)..l}

m_3*h[16]=m_1*h[15] + m_2*h[11] "Calculo do caudal massico m_3"
T[16]=(m_1/m_3)*T[15] + (m_2/m_3)*T[11] "Temperatura no ponto 16"
{h=enthalpy(R744,T=T[16],P=P[15])}

P[16]=P[15] "Presséo no ponto 16 é igual & pressdo do estagio de média temperatura”

{l..Valvula by-pass..I}

TIE=T[3]
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h[7]=h[6] "expanséo isentalpica"
P[7]=P[10] "Desprezar queda de pressdo, presséo igual ao estagio de média presséo”
T[7]=temperature(Fluid$,P=P[7],x=x[7])

X[7]1=1 ‘"assumir vapor saturado na saida da vélvula by-pass”

{l.. Mix entre estagio de média temperatura e o estdgio de baixa temperatura MT/BT (Ponto 17)..1}
P[17]=P[11] "Desprezar queda de pressdo, pressdo igual ao estagio de média pressdo”
T[17]=((m_3/m_5)*T[16] + (m_4/m_5)*T[7])

h[17]= enthalpy(Fluid$,P=P[17], T=T[17])

{!..Caudal massico/balanco energético..!}

x[6]=1 "assumir vapor saturado na saida do VPC"

P[6]=P[5] "Desprezar queda de pressdo, pressio igual a pressdo intermédia”
h[6]=enthalpy(Fluid$,x=X[6],P=P[6])

m_6*h[5]=m_4*h[B] +m_3*h[8] "Balanco energético no VPC”"

m_3=m_2+m_1

m_5=m_3+m_4

m_5=m_6

{l... Célculo do caudal do m_1 e do m_5 com as fungdes caumass e caumass_mt...1}
m_1=(caumass(-18,0)/3600)*3 "Calculo do caudal massicom_1"

m_5=(caumass_mt(0,100)/3600)*3 " Calculo do caudal massico m_5"

{!l... Calculo das poténcias frigorificas do estagio de baixa temperatura e média temperatura...l}
Q_evap_BT=m_1*(h[13]-h[12]) "Célculo da poténcia do evaporador de baixa Tempretura”

Q_evap MT=m_2*(h[10]-h[9]) "Célculo do Q_evap_MT, Poténcia do evaporador de média temperatura”

{L..Arrefecedor de gas..!}

Q_gc=m_6*(h[2]-h[3]) " Poténcia do arrefecedor de gas"

{!... Calculo das potencias frigorifica do estagio de baixa temperatura com a fungéo potfrig...!I}

Q_Poffrig_bt=(potfrig(-18,10.7)/1000)*3 "Célculo com a fungao potfrig para calcular a potencia frigorifica do estégio de baixa
temperatura”
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{!... Calculo das potencias dos compressores do estagio de baixa temperatura e média temperatura com as fungdes :
potelet,potelet_mt...!}

Q_conselect1=(potelet(-18,0)/1000)*3 "Funcac que céicula a poténcia do compressor do estégio de baixa temperatura”
Q_conselect2=(potelet_mt(0,100)/1000)*3 "Funcao que célcula a poténcia do compressor do estégio de média temperatura”

Q_comp1=m_1*(h[15]- h[14]) "Célculo da poténcia do compressor do estagio de baixa temperatura para comparar com a
fungdo potelet”

Q_comp2=m_5*(h[2}-h[1]) "Célculo da poténcia do compressor do estagio de média temperatura para comparar com a fungdo
potelet_mt"

{l..Célculos de performance do sistema de refrigeracdo com recuperagédo de calor..!}

{!.. O COP real nuca pode ser superior ao do COP calculado pelo méthodo de carnot .1}

EER_MT=Q_evap MT/Q_comp2 "EER-Récio de eficiéncia energética do estdgio de média temperatura usando a fungdo para o
célculo do caudal massico”

EER_MT_2=Q evap MT/Q_conselect2 "EER-Récio de eficiéncia energética do estagio de média temperatura usando a fungéo
para o calculo da potencia do compressor”

EER_BT=Q_Potfrig_bt/Q_conselect1 "EER-Récio de eficiéncia energética do estdgio de baixa temperatura usando a fungdo para
o calculo da potencia do compressor”

EER BT 2=Q_evap BT/Q_comp1 "EER-Récio de eficiéncia energética do estégio de baixa temperatura usando a fungdo para
o célculo do caudal méssico"

Potencia_ags= 240 [KW] "Poténcia necessaria para a recuperacgdo de calor no AQS, disponibilizado pelo software da Bitzer"

EER_Referig=(Q_evap_MT+Q_Potfrig_bt)/(Q_conselect1+Q_conselect2) "EER total da componente de refrigeracédo -Récio de
eficiéncia energética usando a fungdo para o calculo do caudal méssico”

EER_Referig_2=(Q_evap_MT+Q_evap_BT)/(Q_comp1+Q_comp2) "EER total da componente de refrigeracdo -Récio de

eficiéncia energética usando a funcdo para o calculo da potencia do compressor”

EER_Total=(Q_evap_MT+Q_Potfrig_bt + Potencia_ags)/(Q_conselect1+Q_conselect2) "EER total da componente de
refrigeracdo mais a componente da recuperagédo das aguas quentes sanitarias -Récio de eficiéncia energética usando a fungdo
para o calculo do caudal massico"

EER Total 2=(Q_evap_MT+Q_evap_BT+ Potencia_ags)(Q conselect1+Q_conselect2)"EER total da componente de
refrigeragcdo mais a componente da recuperacdo das aguas quentes sanitarias -Récio de eficiéncia energética usando a fungdo
para o calculo da potencia do compressor”

Tese de Mestrado

Function potfrig (to, tc)

cl = 92084
c2 = 2801
c3 = — 1296
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c4 =287

cS = —30.35

c6 = — 3.559

c7 :=0.1022

c8 = - 0.1903

c9 = —0.093282518

c10 := 0.014855413

2 3 2

potfrig := c1 +c2-to+c3 tc+cd-to?+c5-to-tc+chb-tc?+c7 to)+cB-tctol +cO-to
“tc? + ¢10 - tc?
End potfrig
Function potelet (to, tc)
cl = 1434
c2 = -4173
c3 = 4442
c4 = -8434
c5 = 9.439
c6 := 0.2852
c7 = —0.040422192
c8 := 0.043180399
c9 := 0.019030146
c10 = — 0.00889289
potelet := c1 +62 - to+03 - tc+cd to2 +ch-to-tc+ B tc+cf o’ + 08 tc-to’ +c9 - to

cte? + ¢10 - te?

End potelet

Function caumass (to, tc)

cl = 1332

c2 = 40.84

c3 = - 6.077

¢4 := 0.43365386
c5 = — 0.084318967
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c6 = — 0.063928854
c7 = 0.001681139
¢8 = - 0.0000832019
c9 = - 0.001313235

c10 := 0.000204783

2 2

caumass = ¢l + ¢2 - to + c3 - tc + c4 -0’ + 5 - to - tc +cb - tc? + 7 - tod +c8 - tc - to? + c9
“to - te? + ¢10 - te?

End caumass

Function potelet, (1o, pp)

¢l = — 10663.426
c2 = — 658.20032
¢3 = 593.15907

c4 = —4.2545528
¢S = 8.760477

c6 = — 0.92953647
c7 := 0.050642946
¢8 = — 0.00029885
c9 = - 0.003126253

¢10 = - 0.00317219

3 2

potelet,; = c1 +c2-to+03'pHP+o4-toz+c5-to-pHP +CB'PHPZ+GT'tO
+¢9 -to- pp’ +cl0 - pyp’

+ 68 - pyp - tO

End potelet,,

Function caumassy (to, pup)

cl = 2674

c2 = 81.55

c3 = —12.47

c4 := 1.086

c5 = - 02397

c6 := 0.055703649
c7 := 0.00709617
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c8 = — 0.00130906

c8

0.000590863
c10 := — 0.000144511

3 2

caumassm:=c1+62-t0+c3-pHp+c4-t02+05-t0-pHp+c6-pHp2+67-to +c8 - pyp - to

+c9 - to - pHp2 + ¢10 - pHp3

End caumass

Input data
Fluid$ = 'R744' Fluido a usar no sistema de refrigeragéo
Teapsr = — 18 [C] Temperatura de evaporacdo de baixa tempretura
Tewwpwr = 0 [C] Temperatura de evaporacée de média tempretura
Tamw = 33 [C] Temperatura do ar ambiente
Pwond = 10 [MPa] Pressédo do Gas cooler
nist = 0.85 Efficiencia isentropica do compressor de alta pressdo
ni2 = 0.85 Efficiencia isentropica do compressor de baixa temperatura
efiyx = 0.5 Efficiencia do permutador de calor interno (PCI)
Ty, = 5 [C] Sobreaquecimento do compressor de baixa e de média temperatura

Potpr = Psat (R744 T = Toyuppr ) Pressdo do evaporador de baixa temperatura

Pi = 4/Pspr * Peond  Presséo intermédia
Py = Py
o T = Tiw ; i
efiyx = efjx effectiveness/efficiency = 0.5
Ty =Ts

sy = s (Fluid$ ,T=T,,P=P, ) Propriedade de entropia no ponto 1

hy = h (Fluid$ ,T=T4,P=Py ) Propriedades de entalpia no ponto 1

P2 = Pwnd  Presséo no ponto 2 é igual 4 presséo de condensagéo

nst - (ha = hy) = ho — hq eficiéncia isentrépica 1->2 non isentropic,->hy

hy = h (Fluid$ ,P=P,,s=s;) Ponto 0= ponto teorico de uma compresséo isentrépica teorico sy = s

T, = T (Fluid$ ,P=P;,h=h,) Temperatura do fluido frigorigéneo na descarga do compressor
s; = s (Flid$ ,T=T,,P=P, ) entropia do fluido frigorigéneo na descarga do compressor
P3 = Py Pressdo do arrefecedor de gas

Ts = Tap + 3 [C]

Assumo que o fluido frigorigéneo que sai do arrefecedor de gas cooler outlet tem um aumento de T=3C da
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temperatura ambiente, ndo deve ser superior a 40 C na saida do gas cooler, e na entrada nao deve ser superiora 140 C

hs = h (Fluid$ , T=T3,P=P3) Propriedades de entalpia no ponto 3 arrefecedor de gas

P4 = Py Pressédo no ponto 4 nota:desprezar queda de presséo

hy = hy = hy — hs Balanco energético no permutador de calor interno

Ts = T (Fluid$ ,P=Ps,h=hy ) Tempertura do fluido frigorigéneo na saida do permutador de calor interno

hs = hy expansdo isentélpica

Ps = P, Pressdo intermédia

Ts = T (Fluid$ ,P=Ps,h=h;s) Temperaturaintermédia

Pg = Ps Pressédo no ponto 8 (saida do VPC) nota:desprezar queda de presséo

Xg = 0 Liguido saturado na saida do VPC

hg = h (Fluid$ ,x= X3, P =P; ) Propriedades de entalpia na saida arrefecedor de gas

Tg = T (Fluid$ ,P =Py, x=Xg ) Temperatura de entalpia na saida arrefecedor de gas

hg = hg expanséo isentalpica

Py = P4y Pressdo do evaporador de média temperatura

Ty = T (Fluid$ ,P=Pgy,h=hgy) Temperatura de entrada do evaporador de média temperatura

X19 = 1 assumir vapor saturado na saida do evaporador

T = Tewapmr Temperatura de evaporagdo do evaporador de média temperatura

Py = P (Fluid$ , T= Ty, X=Xy ) Pressdo do evaporador de média temperatura

hyy = h (Fluid$ , T=Tq, X=Xy ) Propriedades de entalpia na saida do evaporador de média temperatura
Ty = Ty + Ty, Temperatura de sobreagquecimento no ponto 11

Py = Py Presséo no ponto 11

hyy = h (Fluid$ , T=Tq,P=Py ) Propriedades de entalpia no ponto 11

hiz = hg Expansdo isentalpica

P12 = P13 Desprezar queda de presséo

Tia = T (Fluid$ ,P=Py3,h=hy; ) Temperatura de evaporagéo de baixa temperatura
X43 = 1 assumir vapor saturado na saida do evaporador de baixa temperatura

T13 = Tevapst Temperatura de evaporagdo do evaporador de baixa temperatura

Py; = P (Fluid$ , T=Ty:,x= X3 ) Pressdo do evaporador de baixa temperatura

hys = h (Fluid$ , T=Tq3,X= Xs3 ) Propriedades de entalpia no ponto 13

s;; = § (Fluid$ , T=Ty3,x= X3 )
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Entropia do fluido frigorigéneo no ponto 12
FChart ->As a resuit, itis NOT POSSIBLE to determine the specific enthalpy or entropy of a saturated state as you
try to do with your equation for s5.
The saturation pressure for R744 at -10°C is P=2.64858327 [MPa]. It displays as 2.649 because you are using the default
display options that provide 4 significant figures. Note that 2.649 [MPa] is greater than the saturation pressure so that the
state is then compressed liquid. This is the same result you would get if you were fo use
sypj=entropy(R744m, T=T;5,x=0)
Py = P43 Pressdo a entrada do compressor de baixa temperatura
Ty = T3 + Ty, Temperatura de sobreaguecimento no ponto 14
hiyg = h (Fluid$ ,T= Ty, P=Pyy ) Propriedades de entalpia no ponto 14
syy = 8 (Fluid$ , T=Tqy,h=hqy ) entropia do fluido frigorigéneo no ponto 12
Pis = Py Pressdo a saida do compressor, igual a pressdo do estégio de média temperatura
Niz * (hys = hyy ) = hyg — hys isenthropic efficiency 14-> 17 non isentropic, 14->15
hig = h (Fluid$ ,P=P5,s=5y, ) Point 18 = theoritical point of an isentropic compression,s7=514

Tis = T (Fluid$ ,P=Ps,h=hys )

si5 = 8 (Fluid$ , T=Tqy,P=Py )

m3 - hyg = my - hyg + my - hyy  Célculo do caudal massico m3

T = 2—; Tis + z—i T11 Temperatura no ponto 16

P = P45 Pressdo no ponto 16 é igual & pressdo do estégio de média temperatura
Tg = Ts

h; = hg expanséo isentalpica

P; = Py Desprezar queda de presséo, presséo igual ao estdgio de média presséo

T; = T (Fluid$ ,P=P;,x=x;)

Xy = 1 assumir vapor saturado na saida da vélvula by-pass
Piy7 = P41 Desprezar queda de presséo, presséo igual ac estéagio de média presséo
_ M3 my
Ty 8 Tg i Tip
ms ms

hy = h (Fluid$ ,P=P,T=Ty )
Xe = 1 assumir vapor saturado na saida do VPC
Ps = Ps Desprezar queda de pressdo, pressédo igual a presséo intermédia

hs = h (Fluid$ , x=xs,P=Pg)

mg - hs = my * hg + m3 - hg Balanco energético no VPC
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m; = m; + my
ms = m3 + my
ms = mg

caumass (- 18, 0 )

o E— 3 Célculo do caudal méssico my

caumass,; (0, 100 )

ms = 3600 + 3 Célculo do caudal massico mg
Qeapsr = My - (hy3 — hyz ) Célculo da poténcia do evaporador de baixa Tempretura
Qeapmr = My - (hyo — hy ) Célculo do Qeyap T, PotéNCia do evaporador de média temperatura

Qg = mg - (h2 = h3) Poténcia do arrefecedor de gas

potfrig (- 18, 10.7)

Qpotfrignt = 1000 - 3 Céleulo com a funcao potfrig para calcular a potencia frigorifica do estagio
de baixa temperatura

potelet (— 18, 0 ) ) . .
Qeonselectt = T o0 * 3 Funcao que célcula a poténcia do compressor do estagio de baixa temperatura

potelet, (0, 100 ) . o o o
Qeonselecz = 1000 3 Funcao que célcula a poténcia do compressor do estagio de média temperatura
Qeompr = My - (hys — hyy ) Céleulo da poténcia do compressor do estagio de baixa temperatura para comparar

com a funcédo potelet
Qeompz = M5 - (hz = hy) Céleuloda poténcia do compressor do estagio de média temperatura para comparar com
a fungdo potelet;
Q

EERur = ﬁ% EER-Récio de eficiéncia energética do estdgio de média temperatura usando a fung¢do para o célculo

comp2

do caudal massico

EERMT_Z = Qevag,MT

EER-Récio de eficiéncia energética do estagio de média temperatura usando a fungdo para
conselect2

o calculo da potencia do compressor

EERsr = Qpotfig ot

EER-Récio de eficiéncia energética do estagio de baixa temperatura usando a fungdo para o
conselect1

calculo da potencia do compressor

Q
EERgr, = EMT— EER-Récio de eficiéncia energética do estagio de baixa temperatura usando a funcdo para o caiculo
comp do caudal méassico

Potencia,qs = 240 [KW] Poténcia necessaria para a recuperacio de calor no AQS, disponibilizado pelo software da Bitzer

Qevapr + Qpotrig bt
EERReferig = £

EER total da componente de refrigeragcdo -Récio de eficiéncia energética usando

Q +Q A i T
conseledtt coneiec? a funcéo para o célculo do caudal méssico

Q +Q
EERRetaig2 = —evepMl_~ —evp AT EER total da componente de refrigeragéo -Récio de eficiéncia energética usando

Qeorpt + Q 5 i
comp! a2 a funcéo para o calculo da potencia do compressor
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EER 1o =

Qe\tap,MT * QPolfvig,bt % Potenciaaqs

romselecﬁ + Qconselectz

EER total da componente de refrigeracdo mais a componente da recuperacdo das dguas quentes sanitarias

-Récio de eficiéncia energética usando a fungdo para o calculo do caudal massico

QevapMT * Qeva BT _* POtenCiaaS
EERmom2 = y % 5

Qoonselem # Qconae\ectz

EER total da componente de refrigeracdo mais a componente da recuperacéo das éguas quentes sanitérias
-Récio de eficiéncia energética usando a funcéo para o calculo da potencia do compressor

SOLUTION

Unit Settings: SI C MPa kJ mass deg

EERsT =6.434
EERwmT2 =1.073
EERTota = 3.76

nist = 0.65 [-]

mi =0.6065 [Kg/s]

m4 =0.3533 [Kg/s]
Potenciaags = 240 [kW]
PsatBT = 2.094 [Mpa]
Qoonselectt = 19.35 [KVV]
Qevap,MT = 116.5 [KW]
Tamb =33 [C]

Tsh=5 [C]

5 potential unit problems were detected.

Function potfrig (1 call, 0 ms)
c1=92084

c3=-1296

c6 =-3.559

¢9=-0.09328

to=-18

Function potelet (1 call, 0 ms)
c1=1434

c3=444.2

¢6 =0.2852

¢9=0.01903

to=-18

Function caumass (1 call, 0 ms)
c1=1332

€3 =-6.077

¢6 =-0.06393

c9=-0.001313

to=-18

Function potelet_mt (1 call, 0 ms)
c1=-10663

¢3=533.2

c6 =-0.9295

c9 =-0.003126

to=0

Function caumass_mt (1 call, 0 ms)

EERsT2 = 6.382
EERReferig =1.884
EERTot2 = 3.779
nis2 = 0.65 [-]

mz = 0.5728 [Kg/s]
ms = 1.533 [Kg/s]
Pcond = 10 [MPa]
Qeompt = 19.88 [KW]
Qconselectz = 108.6 [KW]
Qgc = 324.1 [kW]
Tevap.BT =-18 [C]

c10=0.01466
c4 =287

c7 =0.1022
potfrig =41492

¢10=-0.008893
c4 =-8.434

c7 =-0.04042
potelet=6449

¢10=0.0002048
c4 =0.4337

c7 =0.001681
caumass =727.8

c10=-0.003172
c4 =-4.255

c7 =0.05064
poteletmt =36185
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EERwmT = 1.117
EERReferig2 = 1.96
efiix =0.5

Fluid$ ='R744'

m3 = 1.179 [Kg/s]

me = 1.533 [Kg/s]

Pi = 4.576 [MPa]
Qeomp2 = 104.3 [KW]
QevappT =126.9 [kVV]
QPotfrigbt = 124.5 [KW]
Tevapmt =0 [C]

c2=2801
¢5=-30.3%
c8 =-0.1903
tc=10.7

c2=-417.3
c5=9.439
c8=0.04318
tc=0

c2=40.84
c5=-0.08432
¢8 =-0.0000932
tc=0

c2 =-658.2
c5=8.76

c8 =-0.0002989
pHP =100
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c1=2674 ¢10=-0.0001445 c2=81.55
c3=-12.47 c4 =1.086 ¢5=-0.2397
c6 =0.0557 c7 =0.007096 ¢8=-0.001309
¢9 =0.0005909 caumassmit=1839 pHP =100
to=0

Arrays Table: Main

P; T; by S; X;
Mpal [c1 [KiKdl  [kdfkg"C)]
0 -25.5
1 3.485 3.476 -69.72 -0.8713
2 10 100.6 -1.687 -0.8062
3 10 36 -213.2
4 10 30.24 -234.4
5 4.576 10.66 -234.4
6 4576 10.66 -84.61 1
7 3.485 6.524E-11 -84.61 1
8 4.576 10.66 -279.2 0
9 3.485 6.524E-11 -279.2
10 3.485 0 -75.88 1
1 3.485 5 -67.19
12 2.094 -18 -279.2 -0.8003
13 2.094 -18 -70.08 1
14 2.094 -13 -63.64 -0.7754
18 3.485 31.46 -30.87 -1.854
16 3.485 18.61 -48.51
17 3.485 14.32 -53.15
18 -42.34

Parametric Table: Rendimento isentropico do compressor de média temperatura Vs _compressor de MT

Tist EERyr

[l
Run 1 0.57 0.9796
Run 2 0.58 0.9968
Run 3 0.59 1.014
Run 4 0.61 1.048
Run 5 0.63 1.083
Run 8 0.65 3
Run 7 0.67 1.151
Run 8 0.7 1.203
Run 9 0.74 1.272
Run 10 0.75 1.289

Parametric Table: Rendimento isentropico do compressor BT Vs EER_bt2
Tis2 EERgy,2
El

Run 1 0.55 5.4
Run 2 0.57 5.597
Run 3 0.59 5.793
Run 4 0.61 5.989
Run 5 0.63 6.186
Run 6 0.65 6.382
Run7 0.68 6.677
Run 8 0.7 6.873
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Parametric Table: Rendimento isentropico do compressor BT Vs EER bt2
Tis2 EERgT2
[l

Run 9 0.75 7.364
Run 10 0.8 7.855

Parametric Table: T _amb Vs Poténcia do Compressor do estagio de média temperatura

Tamb Qmmpz

[C] [KW]
Run 1 24 110.2
Run 2 25 109.6
Run 3 26 109
Run 4 27 108.3
Run 5 28 107.7
Run 6 29 107
Run7 31 105.7
Run 8 32 105
Run 9 33 104.3
Run 10 35 102.8

Parametric Table: eficiéncia PCl vs gas cooler

efiux Qg
[kw]
Run 1 01 353.1
Run 2 0.15 348.7
Run 3 0.2 346.2
Run 4 0.25 3426
Run 5 0.3 339.1
Run 6 0.35 335.4
Run 7 04 3317
Run 8 0.45 327.9
Run 9 05 324.1
Run 10 06 316.2

Parametric Table: Temperatura Evap Vs Poténcia frigorifica de média temperatura

Te\mp,MT Qevap,MT
[C] [KW]

Run 1 -2 120.2
Run 2 -1.5 119.2
Run 3 -1 118.3
Run 4 -0.5 117.4
Run 5 0 116.5
Run 6 0.5 115.6
Run7 1 114.7
Run 8 1.5 113.8
Run 9 2 112.8
Run 10 25 111.9
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Parametric Table: rendimento isentropico do compressor de baixa temperatura Vs T15

Tis2 Tis

[l [C]
Run 1 0.57 35.26
Run 2 0.6 33.71
Run 3 0.63 32.31
Run 4 0.64 31.88
Run 5 0.67 30.66
Run 6 0.68 30.28
Run 7 0.69 29.91
Run 8 0.7 29.55
Run 9 0.72 28.87
Run 10 0.74 28.22

Lookup Table: compressor_mtz100
TC TE PF PA

Icr  ra w] (kW]

Row 1 40 -5 10560  3.85
Row 2 50 -5 8820 4.16
Row 3 60 -5 7270  4.39
Row 4 40 0 13790 4.14
Row 5 50 0 11660 4.55
Row 6 60 0 9630 4.91
Row 7 40 5 17650 4.36
Row 8 50 5 15070 4.89
Row 9 60 5 12520 5.39
Row 10 40 10 22210 4.5
Row 11 50 10 19110 517
Row 12 60 10 15980 5.83
Row 13 40 15 27520 455
Row 14 50 15 23860 537
Row 15 60 15 20090 6.2
Row 16 40 20 33670 449
Row 17 50 20 29320 548
Row 18 60 20 24920 6.49
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Ratio de efficiéncia energetico do estagio de média temperatura

Rendimento isentropico do compressor de temperatura média
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0.55 0.6 0.65 0.7 0.75 0.8
nis2 [-]

Rendimento isentropico do compressor de baixa temperatura

Ratio de Eficiéncia Energética do estagio de baixa temperatura
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L ——Qqe I

350

320

Poténcia do arrefecedor de calor

310
0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6

efiux

Eficiéncia do permutador de calor interno
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"Tese de Mestrado"
$Unitsystem

“Input data"

{l..Variaveis Independentes..!}

Fluid$='R744' "Fluido a usar no sistema de refrigeragéo "
T_evap_BT=-18 [C] " Temperatura de evaporacdode de baixa tempretura”
T _evap MT=0[C] " Temperatura de evaporacdode de média tempretura”
T_amb= 33 [C] "Temperatura do ar ambiente "

Q_evap_BT = 126.8 [KW] "Poténcia do evaporador de baixa Tempretura "
Q_evap_MT = 116.5 [KW] "Poténcia do evaporador de baixa Tempretura "
P_cond= 10 [Mpa] "Presséo do Gas cooler "

eta_is1=0.65 "Efficiencia isentropica do compressor de alta presséo”
eta_is2=0.65 "Efficiencia isentropica do compressor”

ef IHX= 0.5 "Efficiencia do permutador de calor interno”

T _sh=5[C] "Sobreaguecimento do compressor de baixa e de média temperatura"

{!..variaveis dependentes..!}
P_sat BT=p_sat(R744' ,T=T _evap BT ) "Pressédo do evaporador de baixa temperatura"

P_i=sqrt(P_sat BT*P_cond) "Presséo intermédia "

{!..Point 1..1}

P[1]=P[10] { Presséo no ponto 1 é igual & pressédo do estagio de média temperatura}
ef IHX=(T[1]-T17DATI3]-T[17]) "ef_IHX effectiveness/efficiency = 0.8"
s[1]=entropy(Fluid$,T=T[1],P=P[1]) "Properiedade de entropia no ponto1"

h[1]=enthalpy(Fluid$, T=T[1],P=P[1]) "Propriedades de entalpia no ponto 1"
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{..Compressor de média temperatura..!}

P[2]=P_cond " Presséo no ponto 2 é igual & press&o de condensacéo "

eta_is1*(h[2]-h[1])=(h[0]-h[1]) "eficiéncia isentrdpica 1->2 non isentropic,->h[2]"
h[0]=enthalpy(Fluid$,P=P[2],s=s[1]) "Ponto 0= ponto tecorico de uma compress&o isentropica teorico s[0] = s[1]"
T[2]=temperature(Fluid$,P=P[2],h=h[2]) "Temperatura do fluido frigotigéneo na descarga do compressor”

s[2]=entropy(Fluid$, T=T[2],P=P[2]) "entropia do fluido frigorigéneo na descarga do compressor”

{..Arrefecedor de Gas..l}
P[3]=P[2] "Pressédo do arrefecedor de gas”

T[3]=T_amb + 3[C] "Assumo que o fluido frigorigéneo que sai do arrefecedor de gas cooler outlet tem um aumento de T=3 C da
temperatura ambiente, ndo deve ser superior a 40 C na saida do gas cooler, e na entrada nao deve ser supetiora 140 C "

h[3]=enthalpy(Fluid$, T=T[3],P=P[3]) "Propriedades de entalpia no ponto 3 arrefecedor de gas "

{L..PCI- Permutador de calor interno..1}
P[4]=P[2] " Pressédo no ponto 4 nota:desprezar queda de pressdo”
h[1]-h[16] = h[4]-h[3] " Balanco energético no permutador de calor interno™

"

T[4]= temperature(Fluid$,P=P[4],h=h[4]) "Tempertura do fluido frigotigéneo na saida do permutador de calor interno
{.. Condigdo intermeédia }

{!..Vélvula de alta presséo..l}

h[5]=h[4] "expanséo isentaipica"

P[5]=P_i "Pressédo intermédia"

TI5]= temperature(Fluid$,P=P[5],h=h[5]) "Temperatura intermédia"

{l..VPC-Vaso de presséo controlada..!}

{!..Seperador de liquido..!}

P[8]=P[5] " Pressédo no ponto 8 (saida do VPC) nota.desprezar queda de pressédo”

X[8]=0 ‘Liquido saturado na saida do VPC"

h[8]=enthalpy(Fluid$,x=x[8],P=P[8]) "Propriedades de entalpia na saida arrefecedor de gas "

T[8]=temperature(Fluid$,P=P[8],x=X[8]) "Temperatura de entalpia na saida arrefecedor de gas "
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{..Vélvula de Expanséo do evaporador de média temperatura..'}
h[9]=h[8] "expans&o isentéipica”
P[9]=P[10] "Presséo do evaporador de média temperatura "

T[9]=temperature(Fluid$,P=P[9],h=h[9]) "Temperatura de entrada do evaporador de média temperatura "

{!..Evaporador de média temperatura..l}

x[10]=1 "assumir vapor saturado na safda do evaporador”

T[10]=T_evap_MT "Temperatura de evaporagdo do evaporador de média temperatura "
P[10]= pressure(Fluid$, T=T[10],x=X[10]) "Pressdo do evaporador de média temperatura "

h[10]=enthalpy(FIuid$,T=T[10],x=x[10]) "Propriedades de entalpia na saida do evaporador de média temperatura"

{...Sobreaquecimento no estagio de temperatura média, depois do evaporador de média temperatura..!}
T[1]=T[10]+ T_sh "Temperatura de sobreaquecimento noc ponto 11"
P[11]=P[10] 'Press&o no ponto 11"

h[11]=enthalpy(Fluid$, T=T[11],P=P[11]) "Propriedades de entalpia nc ponto 11"

{!..Vélvula de Expanséo do evaporador de baixa temperatura..!}
h[12]=h[8] "expanséo isentalpica”
P[12]=P[13] "Desprezar queda de pressédo"

T[12]=temperature(Fluid$,P=P[12],h=h[12]) "Temperatura de evaporagéo de baixa temperatura”

{!..Evaporador de baixa temperatura..'}

X[13]=1 "assumir vapor saturado na saida do evaporador de baixa temperatura”

T[13]=T_evap BT "Temperatura de evaporagdoe do evaporador de baixa temperatura”

P[13]= pressure(Fluid$, T=T[13],x=X[13]) "Presséo do evaporador de baixa temperatura"”

h[13]=enthalpy(FIuid$,T=T[13],x=x[13]) "Propriedades de entaipia no ponto 13"

s[12]=entropy(Fluid$, T=T[13],x=X[13]) "entropia do fluido frigorigéneo no ponto 12"

"FChart ->As a result, it is NOT POSSIBLE to determine the specific enthalpy or entropy of a saturated state as you try to do with your

equation for s[12].
The saturation pressure for R744 at -10°C is P=2.64858327 [MPa]. It displays as 2.648 because you are using the default display
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options that provide 4 significant figures. Note that 2.649 [MPa] is greater than the saturation pressure so that the state is then
compressed liguid. This is the same result you would get if you were to use

s[12]=entropy(R744m, T=T[12],x=0)"

{!..Ponto 14 - entrada do compressor de baixa temperatura..!}

P[14]=P[13] "Pressédo a entrada do compressor"

T[14]=T[13]+T_sh "Temperatura de sobreaquecimento no ponto 14"

h[14]=enthalpy(FIuid$,T=T[14],P=p[14]) "Propriedades de entalpia noc ponto 14"

s[14]=entropy(Fluid$, T=T[14],h=h[14]) "entropia do fluido frigorigéneo no ponto 12"

{!..Compressor de baixa temperatura..}

P[15]=P[11] "Pressédo a saida do compressor, igual a pressdo do estagio de média temperatura”
eta_is2*(h[15]-h[14])=(h[18]-h[14]) "isenthropic efficiency 14-> 17 non isentropic, 14->15"

h[18]= enthalpy(Fluid$,P=P[15],s=S[14]) " Point 18 = theoritical point of an isentropic compression, s[17]=s[14]"
T[15]=temperature(Fluid$,P=P[15],h=h[15])

s[15]=entropy(Fluid$, T=T[14],P=P[15])

{..Ponto 16 (Balango energético)..!}

m_3*h[16]=m_1*h[15] + m_2*h[11] "Céleculo do caudal méassico m_3"
T[16]=(m_1/m_3)*T[15] + (m_2/m_3)*T[11] "Temperatura no ponto 16"
{h[16]=enthalpy(R744,T=T[16] P=P)}

P[16]=P[15] "Pressdo no ponto 16 é igual & pressdo do estagio de média temperatura”

{\..Vélvula by-pass..l}

TEI=TL3]

h[7]=h[B] "expansdo isentaipica”
P[7]=P[17] "Desprezar queda de presséo, presséo igual ao estagio de média presséo”
T[7]=temperature(Fluid$,P=P[7],x=x[7])

X[7]=1 "assumir vapor saturado na saida da valvula by-pass”

{!.. Mix entre estagio de média temperatura e o estagio de baixa temperatura MT/BT (Ponto 17)..!}

P[17]=P[11]  "Desprezar queda de pressdo, pressdo igual ao estagio de média presséo”
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T[171=((m_3/m_5)*T[16] + (m_4/m_5)*T[7])

h[17]=enthalpy(Fluid$, T=T[17],P=P[17])

{!..Caudal massico/balango energético..l}

x[6]=1 "assumir vapor saturado na saida do VPC"

P[6]=P[5] 'Desprezar queda de presséo, presséo igual a presséo intermédia”
h[6]=enthalpy(Fluid$,x=X[6],P=P[6])

m_6*h[5]=m_4*h[6] +m_3*h[8] "Balanco energético no VPC"
m_3=m_2+m_1

m_5=m_3+m_4

m_5=m_6

{l... Célculo do caudal do m_1 e do m_2...!}
Q_evap_BT=m_1*(h[13}-h[12]) { Célculo do caudal massicom_1}

Q_evap_MT=m_2*(h[10]-h[9]) { Célculo de caudal massico m_2}

{l..Arrefecedor de géas..l}

Q_gc=m_6*(h[2]-h[3]) " Poténcia do arrefecedor de gas"

{L.Poténcia dos compressores do estagio de baixa temperatura e de média temperatura..!}

Q_comp1=m_1*(h[15]- h[14]) "Poténcia do compressor de baixa"

Q_comp2=m_5*(h[2]-h[1]) "Poténcia do compressor de alta”

{!..Célculos de performance do sistema de refrigeracéo com recuperacéo de calor..!}

{l.. O cop real nuca pode ser superior ao do COP célculado pelo méthodo de carnot ..I}

EER_MT=Q_evap_MT/Q_comp2 "Récio de eficiéncia energética do estégio de média temperatura”

EER_BT=Q_evap_BT/Q_comp1 "Récio de eficiéncia energética do estagio de baixa temperatura”

Potencia_aqs= 240 [KW] "Poténcia necessaria para a recuperacio de calor no AQS, dispenibilizado pelo software da Bitzer"

EER_Referig=(Q_evap_MT+Q_evap_BT)/(Q_comp1+Q_comp2) "EER total da componente de refrigeracdo -Récio de eficiéncia
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energética "

EER_Total=(Q_evap_MT+Q_evap_BT+ Potencia_aqgs)/(Q_comp1+Q_comp2) "EER total da componente de refrigeragdo mais a

componente da recuperacédo de calor para as aguas quentes sanitarias -Récio de eficiéncia energética "

Tese de Mestrado

Input data
Fluid$ = 'R744" Fluido a usar no sistema de refrigeragéo
Towapsr = — 18 [C] Temperatura de evaporagdode de baixa tempretura
Tewpmt = 0 [C] Temperatura de evaporacdode de média tempretura
Taw = 33 [C] Temperatura do ar ambiente
Qeeper = 1269 [kW] Poténcia do evaporador de baixa Tempretura
Quapwr = 1165 [KW] Poténcia do evaporador de baixa Tempretura
Pena = 10 [MPa] Presséo do Gas cooler
nist = 0.65 Efficiencia isentropica do compressor de alta pressio
nis2 = 0.65 Efficiencia isentropica do compressor
efux = 0.5 Efficiencia do permutador de calor interno
T = 5 [C] Sobreaquecimento do compressor de baixa e de média temperatura
Pegr = Psa (R744 ,T=T.ur ) Pressdo do evaporador de baixa temperatura
Pi = 4/Pepr © Pena  Presséo intermédia
Py = Py
efiux = 71-1 ~ Tv efyyy effectiveness/efficiency = 0.8

T3 - T17

s, = s (Fluid$ ,T=T,,P=P, ) Properiedade de entropia no ponto1

hy = h (Fluid$ ,T=T,,P=P, ) Propriedades de entalpia no ponto 1

P> = Png  Presséo no ponto 2 é igual & pressédo de condensacéo

Nst © (hy = hy ) = hy — hy eficiéncia isentropica 1->2 non isentropic,->hz

hy = h (Fluid$ ,P=P,,s=5s,) Ponto 0= ponto tecricc de uma compressdo isentrépica teorico sg = S
T, = T (Fluid$ ,P=P,,h=h; ) Temperatura do fluido frigorigéneo na descarga do compressor

s, = s (Flud$ ,T=T,,P=P,) entropia do fluide frigorigéneo na descarga do compressor

P, = P,
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Presséo do arrefecedor de gés

T3 = Tam + 3 [C]

Assumo que o fluido frigorigéneo que sai do arrefecedor de gas cooler outlet tem um aumento de T=3 C da temperatura
ambiente, ndo deve ser superior a 40 C na saida do gas cooler, e na entrada nao deve ser superiora 140 C

h; = h (Fluid$ ,T=Ts,P=P; ) Propriedades de entalpia no ponto 3 arrefecedor de gas
P, = P, Pressédo no ponto 4 nota:desprezar queda de presséo

hy = hyg = hy — hy  Balango energético no permutador de calor interno

T, = T (Fluid$ ,P=P,,h=h, ) Tempertura do fluide frigorigénec na saida do permutador de calor interno
hs = hy expansédo isentélpica

Ps = Pi Pressdo intermédia

Ts = T (Fluid$ ,P=Ps,h=hs ) Temperatura intermédia

Ps = Ps Pressdo no ponto 8 (saida do VPC) nota:desprezar queda de press&o

Xs = 0 Liguido saturado na safda do VPC

hy = h (Fluid$ ,x = Xz, P =Py ) Propriedades de entalpia na saida arrefecedor de gas
Tg = T (Fluid$ ,P=Ps, x=Xg ) Temperatura de entalpia na saida arrefecedor de gas

hg = hy expansédo isentélpica

Py = Py Pressdo do evaporador de média temperatura

Ty = T (Fluid$ ,P=Py,h=hy ) Temperatura de entrada do evaporador de média temperatura

Xw = 1 assumir vapor saturado na saida do evaporador
Ty = Teypur Temperatura de evaporagée do evaporador de média temperatura
Py = P (Fluid$ ,T=T,,x=xy ) Pressdo do evaporador de média temperatura

hyp = h (Fluid$ , T=Tq x=xq ) Propriedades de entalpia na saida do evaporador de média temperatura
Ty = Ty + Tey  Temperatura de sobreaquecimento no ponto 11
Py = Py Pressdo no ponto 11

hy; = h(Fluiid$ , T=Ty, ,P=P,, ) Propriedades de entalpia no ponto 11

hy; = hg expansdo isentalpica
Py = P Desprezar queda de pressdo
Ty, = T (Fluid$ ,P=Py,,h=hy; ) Temperatura de evaporacéo de baixa temperatura
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Xy3 = 1 assumir vapor saturado na saida do evaporador de baixa temperatura
Tis = Teaper Temperatura de evaporac8o do evaporador de baixa temperatura
Pz = P (Fluid$ , T=Tq3,x=Xq3 ) Pressdodo evaporador de baixa temperatura

his = h (Fluid$ , T=T3, x=X;3 ) Propriedades de entalpia no ponto 13
sz = s (Fluid$ , T=Tq;,x=Xs3 ) entropia de fluido frigorigéneo no ponte 12
FChart ->As a result, it is NOT POSSIBLE to determine the specific enthalpy or entropy of a saturated state as you fry
to do with yourequation for s 45.
The saturation pressure for R744 at-10°C is P=2.64858327 [MPa]. It displays as 2.649 because you are using the default display
options that provide 4 significant figures. Note that 2.649 [MPa] is greater than the saturation pressure so that the state is then
compressed liquid. This is the same result you would get if you were fo use
§qp]=entropy(R744m, T=T ;5,x=0)
P = Pi; Pressdo aentrada do compressor
T = Ty + Ty, Temperatura de sobreaquecimento no ponto 14
hy = h(Fluid$ ,T=Ty P=Py ) Propriedades de entalpia no ponto 14
sy = 8 (Fluid$ , T=T.,h=hy ) entropia do fluido frigorigéneo no ponto 12
Pis = Py Pressdo a saida do compressor, igual a pressdo do estigio de média temperatura
niz * (his = hi ) = hig — huy  isenthropic efficiency 14-> 17 non isentropic, 14->15
hig = h (Fluid$ ,P=Ps,s=5sy4 ) Point18 = theoritical point of an isentropic compression,s17=514

Ty = T(Fluid$ ,P=P,;, h=hy )

sis = S (Fluid$ , T=Ty,P=Pys )

m3 - hsg = my - hys + my - hy Céleulo do caudal massico mg

T = :7; Tis + % Ti1 Temperatura no ponto 16

Pis = Pis Pressdo no ponto 16 é igual & presséo do estégio de média temperatura
Tg = Ts

h7 = hg expansdo isentélpica

P; = Py; Desprezarqueda de pressdo, pressdo igual ao estagio de média pressdo
T, = T (Fluid$ ,P=P;,x=x%; )

x; = 1 assumir vapor saturado na saida da véalvula by-pass

Py = Py Desprezar queda de pressdo, pressdo igual ao estagio de média pressdo
T =$_:'T1s"$_:'-r?
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hy; = h (Fluid$ , T=T,P=Py; )

xs = 1 assumir vapor saturado na saida do VPC

Ps = Ps Desprezar queda de presséo, presséo igual a pressédo intermédia
hs = h (Fluid$ ,x=xs,P=Ps )

mg - hs = my - hg + my - hy Balango energético no VPC

ms = my + my

m; = mg + my

ms = mg

Qeaper = My - (hyg = hyy )

Qerapur = My (hig — hg)

Qg = mg - (hy - hy ) Poténcia do arrefecedor de gas
Qoompr = My - (hys — hyy ) Poténcia do compressor de baixa
Qeompz = Ms - (hy = hy ) Poténcia do compressor de alta
Qevap‘MT = i u o TP .
EERyr = .. Récio de eficiéncia energética do estagio de média temperatura
comp2
— QevapET s A . 2 g — .
EERgr = Qi Récio de eficiéncia energética do estégio de baixa temperatura
comp1
Potenciay,s = 240 [kW] Poténcia necesséria para a recuperagéo de calor no AQS, disponibilizado pelo software da Bitzer
5 QevaD‘MT + QevaD.ET 5 s i T 2y
EERperrg = ———————— EER total da componente de refrigeracéo -Récio de eficiéncia energética

Qoumm + Qcompz

Qevau‘MT L QevaD.ET *: POtenCiaaus

Qeompt + Qcompa

EER7om =

EER total da componente de refrigeragcdo mais a componente da recuperacéo de calor para as dguas quentes sanitarias
-Récio de eficiéncia energética

SOLUTION

Unit Settings: S1 C MPa kJ mass deg

EERsT = 6.382 EERwmT = 0.7523 EERReferig = 1.393
EERTota = 2.766 efix =0.5 nst =0.65 [-]

nisz = 0.65 [-] Fluid$ ='R744' m1 = 0.6067 [Kg/s]

mz = 0.5729 [Kg/s] m3 = 1.18 [Kg/s] ms = 0.7251 [Kg/s]

ms = 1.905 [Kg/s] ms = 1.905 [Kg/s] Potenciaags =240 [kW]
Peond = 10 [MPa] Pi =4.576 [MPa] Psatp1 = 2.084 [Mpa]
Qeompt = 19.88 [KW] Qeompz = 154.9 [KW] QevapsT = 126.9 [kW]
Qevap,MT = 116.5 [kW] Qgc = 483.7 [KW] Tamb = 33 [C]
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TevapsT =-18 [C] Tevapr = 0 [C] Ten=5 [C]

No unit problems were detected. (1 disabled)

Arrays Table: Main

P; T h; s; X;
Mpa] [l KiKgl  [kJitkg*Cl]
0 12.35
1 3.485 23.76 -40.5 -0.7691
2 10 131 40.81 -0.6968
3 10 36 -213.2
4 10 37.79 -205.1
5 4.576 10.66 -205.1
6 4578 10.66 -84.61 1
7 3.485 6.524E-11 -84.61 1
8 4.576 10.66 -279.2 0
9 3.485 6.524E-11 -279.2
10 3.485 0 -75.88 1
11 3.485 5 -67.19
12 2.094 -18 -279.2 -0.8003
13 2.094 -18 -70.08 1
14 2.094 -13 -63.64 -0.7754
15 3.485 31.46 -30.87 -1.854
16 3.485 18.61 -48.51
17 3.485 11.52 -57.15
18 -42.34
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Anexo 3 - Simulac¢io através do software da Bitzer

Tese Mestrado last

w

BITZER Sofware v6.17.8 rev2725 | 09.07.2022 / Todos os dades séo de mudanca 216
Resultado

Cempresser BT-estégio 4ESL-9K 4ESL-9K 4ESL-9K
Frequénda do compresser = 38,0 Hz = =
Capacidade Evaporador 124,0 kW 335 kW 453 kW 453 kW
Relagao - 27,0% 36,5% 365 %
Poténcia absorvida 17,87 kW 4,97 kW 6,45 kW 8,45 KW
Corrente 359A 12,07 A 1M91A 1,91A
Faixa de Tensdc - 380-420V 380420V 380-420V
Vazéo em massa 2071 kghh 559 kgrh 756 kg/h 756 kg/h
Superaquecimento total 500K 500K 500K 500K
Temp. gés de Descarga nao 30,1°C 30,8°C 298°C 29,8°C
resfriado

Compressor MT-estagio ACTE-30K 4CTE-30K 4CTE-30K
Frequéncia do compressor = 50,0 Hz = =
Capacidade Evaporador 94,2 kW 31,4 kW 314 kW 31,4 kW
Relacéo - 333% 333% 333%
capacidade do resfriador gasoso 345 kW 114,8 kW 114,9 KW 114,9 kW
Poténcia absorvida 108,7 kW 36,3 kW 36,2 kW 36,2 kW
Corrente 1808 A 596 A 60,6 A 606 A
Faixa de Tensac - 380-420V 380-420V 380-420V
Vazaio em massa 5244 kg/h 1747 kgh 1749 kglh 1749 kgh
fluxo massa flash gés 1575 kgl L. = =
Superaquecimento total 15,70K 1570 K 1570 K 15,70 K
Temp. gés de Descarga néio 118,1*C 118,.2°C 1180°C 118,0°C
resfriado

aita pressao opeional 88,8 bar(a) L - -
Recuperador de calor Trocador de Calor 1

Fluxo de massa 3175 kgth

AT Entrada fluido 272K

AT Saida fluido 331K

Ponto Pinch 16,08 K

Log. AT 301K

CO2 saida 472°C

BT-estagio: Dados Provisérios
BT-estagio: Temperatura de descarga minima 50°C (122°F)

Tese Mestrado_last

BITZER Software v6.17.8 reve725 | 09.07.2022 / Todos 05 dados 580 suscetivels de mudanca 116
lecéo: CO2
[COP/EER Evaporador: 1,72
Valores de entrada BT-estagio MT-estagio
Sistema Flashgas
Série Padrao Padrao
Medo de operagéo suberitico Transcritico
Nimero de compressores 3 3
Temp. Evaporagao SST -18,00°C oc
Superaguecimento evaporador 5,00 K 500K
Superaquecimento linha sucgao 0K 0K
Alta pressio 100,0 bar(a)
saida resfriador gasoso 36,0°C
Pressao intermeciaria 45,8 bar(a) /10,70
°c
Frequénda de alimentacio 50Hz
Tenséo de alimentagao 400V
Trocador de Calor 1
Entrada fiuide 20,00K
Saida fluido 850K
Capacidade de aquecimento 240 kW
Cap. Calor Especif. 4,19 kJi(kg"K)
Min. Ponto Pinch 200K
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Tese Mestrado last

BITZER Software v6.17.8 rev2725 09.07.2022 | Todos os dados 580 suscetiveis de mudanca

BT-estagio: Consumo de energia na entrada do compressor
BT-estagio: Superaquecimento total menor que 10K/18°F
MT-estagio: Dados Provisrios

MT-estagio: Consumo de energia na entrada do compressor

Tese Mestrado_last

BITZER Software v6.17.8 rev2725 09.07.2022 / Todos os dados séo suscetiveis de mudanga 4/86

Limites de aplicagdo 100%
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Legenda
M2: motor 2
===~ Operagao acima da linha

designada néo permitida para os
seguintes compressores: (%%)

u depende dos parédmetros de
operagdo
®A

Legenda

max. tc para frequéncias = 40Hz
max. tc para frequéncias = 35Hz
max. tc para frequéncias = 25Hz

*A




Tese Mestrado last

BITZER Software v6.17.8 rev2725 09.07.2022 / Todos os dados s&o suscetiveis de mudanga 5/6
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{ Calculo da Potencia Frigorifica do estagio de Baixa temperatura}
$constant rown# =10

Duplicate i=1,rown#

te[i] = lookup('Tese',i,' TC")
to[i] = lookup(Tese',i, To')
c1[i]=92083.59054
¢2[i]=2800.793206

c3[i]=-1296.027129

c4[i]=28.69985139

c5[i]=-30.34751977
cB[i]=-3.558636843
c7[(]=0.102210946
c8[i]=-0.190297562
¢9[i]=-0.093282518
¢10[i]=0.014655413
{tc- Temperatura de Condensagédo, no caso do estagic de baixa temperatura a temperatura de condensacéc é a temperatura de
evaporagédo de média temperatura 0 C}
{to- Temperatura de evaporagdo, no caso do estagio de baixa temperatura atemperatura de evaporacdo de média temperatura -18
c}
potfrig[i]= (c1[i] + c2[i]*to[i] + c3[i]*tc[i] + c4[i]*(to[i])*2 + c5[i]*to[i]*tc[i] + cB[i]*(tc[i])*2 + c7[i]*(to[i])*3 + c8i]*tc[i]*(to[i])*2 + cI[i]*to[i]*(tc[i]
)2 + c10[i]*(tcli])*3)*3/1000

End

n$ ='Potfrig_BE'

x$ = Tese'
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$copytolookup x$ n$ 1,potfrig[1..rown#]

Ty

{ Célculo do caudal massico do fluido frigorigéneo R744 para o compressor de alta temperatura }
$constant rown# =10

Duplicate i=1,rown#

p_HP[i] = lookup(Tese',i,p_HP")
to_mtfi] = lookup('Tese',i, To_mt')
c11[(]=2673.941036
c12[i]=81.54679558
c13[i]=-12.47357102
c14[i]=1.086422743
¢15[i]=-0.239671014
¢16[i]=0.055703649
¢17[i]=0.00709617
¢18[i]=-0.00130906
¢19[i]=0.000590863

¢20[i]=-0.000144511

{p_HP- Presséo de Condensagdo no estagio de alta temperatura, no caso do estagio de alta temperatura a pressédo de condensagédo
é 100 bar}

{to_mt- Temperatura de evaporagéo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de evaporacdo de média temperatura
-18 C}

caumass_mitfi]= ( c11[i] + c12[i*to_mt[i] + c13[i]"p_HPIi] + c14[i]*(to_mt[i)*2 + c15[i]*to_mt[i]*p_HP[i] + c16[i]*(p_HP[])*2 + c17[i]
*(to_mt[i)*3 + ¢18[i]*p_HP[i]*(to_mt[i])*2 + c¢19[i] to_mt[i]*(p_HP[i])*2 + c20[i]*(p_HP[i])*3)/3600*3

End

y$ = 'caudal_mt'

a$ = 'Tese'

$copytolookup a$ y$ 1,caumass_mt[1..rown#]

R T
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{ Célculo da caudal massico do compressor BT}

$constant rown# =10

Duplicate i=1,rown#

tc_mt[i] = lookup('Tese',i, TC")
to_mt_evap[i] = lookup('Tese',i,'To')

c21[i]=1332.184644

¢22[i]=40.83910972

c23[i]=-6.07656041

c24[i]=0.43365386

c25[i]=-0.084318967

¢26[i]=-0.063928854

¢27[i]=0.001681139

¢28[i]=-9.32019E-05

¢29[i]=-0.001313235

¢30[i]=0.000204783

{tc- Temperatura de Condensacéo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de condensacgéo é a temperatura de
evaporacdo de média temperatura 0 C}

{to- Temperatura de evaporacdo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de evaporacdo de média temperatura -18
C

caumass_btfi]= (c21[i] + c22[i]*to_mt_evapli] + c23[i]*tc_mt][i] + c24[i]*(to_mt_evapli])*2 + c25[i]toc_mt_evap[i]*tc_mt]i] + c26[i]*(tc_mt[i
1)"2 + c27[i]*(to_mt_evap[i])*3 + c28[i]*tc_mt[i]*(to_mt_evap[i])"2 + c29[i]"to_mt_evap[i]*(tc_mt[i])*2 + c30[]]*(tc_mt[i])"3)/3600*3

End

b$ = 'caudal_bt'

c$ = Tese'

$copytolookup ¢$ b$ 1,caumass_bt[1..rown#]

P LR LR LR TR AR AT R R IR LR AR LR LR AR LR LR LR LR R R AR R R LR L LR
{ Célculo da Potencia Frigorifica do estagio de temperatura Média}

$constant rown# =10
Duplicate i=1,rowni#

m_2[i] = lookup(Tese',i,’m_2")
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h10[i]=-75.88 [KJ/Kg]
h8[i]=-279.2 [KJ/Kg]

Q_evap_MT[il=m_2[i]*(h10[i]-h9[i])

End

d$ ='Q_evap_mt'

e$ ='Tese’

$copytolookup e$ d$ 1,Q_evap_MT[1..rown#]

R R R AR AR AR RN

{ Calculo da Potencia do consumo eletrico do compressor BT}

$constant rown# =10

Duplicate i=1,rowni

tc_potelect[i] = lookup(Tese',i,'TC")

to_potelect(i] = lookup(Tese'i,"To")

c31[i]=1434.069489

c32[i]=-417.2932553

c33[i[=444 2264254

c34[i]=-8.433919071

¢35[i]=9.439459041

c36[i]=0.285233451

c37[i]=-0.040422192

c38[i]=0.043180399

¢39[i]=0.019030146

c40[i]=-0.00889289

154



File:calculos_plot.EES 7123/2022 4:13:59 PM Page 5
EES Ver. 11.091: #4617: For use only by Pedro Miguel Caldeira Renda Profitec Engineering Seychelles. Africa

{tc- Temperatura de Condensacéo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de condensacéo é a temperatura de
evaporacdo de média temperatura 0 C}

{to- Temperatura de evaporacdo, no caso do estagio de baixa temperatura a temperatura de evaporacéo de média temperatura -18 C}

potelet_btfi]= (c31[i] + c32[i]*to_potelect]i] + c33[i]*tc_potelect[i] + c34][i]*(to_potelect[i]}*2 + c35[i]*to_potelect[i]*tc_potelect]i] + c36[i]
*(tc_potelect[i])*2 + c37[i]*(to_potelect[i])"3 + c38[i]*tc_potelect[i]*(to_potelect(i])*2 + c39[i]"to_potelect]i]*(tc_potelect[i])*2 + c40[i]
*(tc_potelect[i])*3)*3/1000

End

f$ ='Pot_elec_bt'

g$ = 'Tese'

$copytolookup g$ f8 1,potelet_bt[1..rown#]

T T

{ Calculo da Potencia do consumo eletrico do compressor MT}
$constant rown# =10

Duplicate i=1,rowni#

p_HP_elec_mt[i] = lookup(Tese',i,'p_HP")

to_elec_mitfi] = lookup(Tese"i, To_mt')

c41[i]=-10663.426

c42[i]=-658.20032

c43[i]=593.15907

c44[i]=-4.2545528

cA45[i]=8.760477

c46[i]=-0.92953647

c47[i]=0.050642946

c48[i]=-0.00029885
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¢49[i]=-0.003126253

¢50[i]=-0.00317219

{p_HP- Presséo de Condensagdo no estagio de alta temperatura, no caso do estagio de alta temperatura a presséo de condensagédo
é 100 bar}

{to- Temperatura de evaporacdo, de média temperatura -18 C}

potelet_mtfi]= (c41[i] + c42[i]"to_elec_mt[i] + c43[i]"p_HP_elec_mit[i] + c44[i]*(to_elec_mt[i])*2 + c45[i]"to_elec_mt[i]*p_HP_elec_mt[i]
+ c48[i]*(p_HP_elec_mit[i])*2 + c47[i]*(to_elec_mt[i])"3 + c48[i]'p_HP_elec_mt][i]*(to_elec_mt]i])*2 + c49[i]*to_elec_mit[i]
*(p_HP_elec_mt[i])*2 + c50[i]*(p_HP[i])"3)*3/1000

End

h$ ='Pot_elec_mt'

1$ = "Tese'

$copytolookup 1$ h$ 1,potelet_mt[1..rown#]

L R s

{Célculo da Poténcia do arrefecedor de calor }
$constant rown#=10

Duplicate i=1,rown#

T1[i] = lookup(Tese',i, T1")

T2[i] = lookup('Tese',i,'T2")

pli]=100 [bar]

h2[i]=enthalpy(R744 T=T2[i],P=P[i])

End

% = "Tese'

K$="h2'

$copytolookup j$ K$ 1,h2[1..rown#]

$constant rown#=10
Duplicate i=1,rown#

T3[i]= lookup(Tese',i,’Ambiente temperature’)
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p3[i]=100 [bar]

h_ba[i]=enthalpy(R744, T=T2[i]+3,P=P3[i})
End

LS = "Tese'

m$="h3'

$copytolookup L$ m$ 1,h_b3[1..rown#]

$constant rown#=10
Duplicate i=1,rown#
mli]=1.533 [Kg/s]

h_2[i]=21.7 [KJ/Kg]
h_3[i]=lookup('Tese',i,'h3")

Pot_aref_gasl[il=m[i]*(h_2[il-h_3[i])

End

0% ='Tese'

p$="Poténcia do arrefecedor de gas'

$copytolookup o$ p$ 1,Pot_aref_gas[1..rown#]

tc; = Lookup ('Tese, i, 'TC') (for i =1 to rown#)
to, = Lookup ('Tese', i, 'To') (for i =1 to rown#)

c1l; = 92084 (for i =1 to rown#)

c2; = 2801 (for i = 1 to rown#)

c3;, = — 1296 (for i = 1 to rown#)

c4; = 287 (for i =1 to rown#)

¢ = —-30.35 (for i =1 to rown#)

c6; = — 3.559 (for i =1 to rown#)

c7; = 0.1022 (for i = 1 to rown#)

c8, = -0.1903 (for i = 1 to rown#)

c9; = - 0.093282518 (for i =1 to rown#)

c10; = 0.014655413 (for i = 1 to rown#)
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potfrig; = (c1, + c2, - to, + ¢3; - tc; + o4, - to,? + c5; - to; - t¢; + ¢B; - tc;? + ¢, - to,® + cB, * tc; - t0, + ¢9,

2 .
1000

2410 -t ) -

- to; -t (for i =1 to rown#)
n$ = 'Potfrigge
x$ = Tese'

pup; = Lookup ('Tese', i, i’ ) (for i = 1 to rown#)

ot Lookup ('Tese', i, Ton ) (for i = 1 to rown#)
cl1;, = 2674 (for i = 1 to rown#)

cl12; = 8155 (for i = 1 to rown#)

c13; = — 1247 (for i = 1 to rown#)

cl4; = 1.086 (for i = 1 to rown#)

c15;, = - 0.2397 (for i = 1 to rown#)

c16; = 0.055703649 (for i = 1 to rown#)

c17, = 0.00709617 (for i = 1 to rown#)

c18; = - 0.00130906 (for i = 1 to rown#)

¢19, = 0.000590863  (for i = 1 to rown#)

c20; = - 0.000144511 (for i =1 to rown#)

o1l + 12 - O + cl3, - Pupi * cl4; - tonﬂmz + ¢15; Omii * Pupy *+ c16; - F’HF\\2 + ¢l17; - tc)ml.\3 + c18; - Php.i

caumass,; = =600

= 3 (for i = 1 to rown#)

y$ = ‘caudal,

a$ = 'Tese'

e, = Lookup ('Tese', i, 'TC' ) (for i =1 to rown#)
tOmtevaps = Lookup ('Tese', i, To') (for i =1 to rown#)
c21; = 1332 (for i = 1 to rown#)

c22; = 40.84 (for i = 1 to rown#)

c23; = -6.077 (for i = 1 to rown#)

c24; = 0.43365386 (for i = 1 to rown#)

c25; = - 0.084318967 (for i = 1 to rown#)
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c26; = - 0.063928854 (for i =1 to rown#)

¢27, = 0.001681139 (for i = 1 to rown#)

c28; = - 0.0000932019 (for i =1 to rown#)

c29;, = - 0.001313235 (for i =1 to rown#)

30, = 0.000204783  (for i = 1 to rown#)

—— [021, + 622, WOmevaps * €23 - tCmy + 624, - Omevaps. * 625; * Omievapi ~ ©ats + 626, - t6m° + 627, - Omiovap,” *+

3600

* 3 (for i = 1 to rown#)

b$ = 'caudaly’

c$ = 'Tese'

m,, = Lookup (Tese' i, 'my ) (for i = 1 to rown#)
h10; = — 75.88 [kJ/kg] (for i = 1 to rown#)

h9;, = — 279.2 [kJ/kg] (for i = 1 to rown#)

Qerapur; = My, - (h10; = h9;) (for i =1 to rown#)

d$ = 'Qoyapmt’

e$ = 'Tese'

tCpoterect; = Lookup ('Tese', i, 'TC') (for i =1 to rown#)
tOpoerect; = LOOKUp ('Tese!, i, To') (for i = 1 to rown#)
c31; = 1434 (for i = 1 to rown#)

c32, = —4173 (for i = 1 to rown#)

c33; = 4442 (for i = 1 to rown#)

c34, = —-8434 (for i = 1 to rown#)

c35, = 9.439 (for i = 1 to rown#)

c36; = 0.2852 (for i =1 to rown#)

c37; = - 0.040422192 (for i =1 to rown#)

c38; = 0.043180399 (for i = 1 to rown#)

¢39; = 0.019030146 (for i = 1 to rown#)

c40; = - 0.00889289 (for i = 1 to rown#)
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potelet bti = (C31 |+ c32 - topme\ecl,\ + ¢33, - tcpcte\ed‘\ + c34,; - topcte\ecl‘i 2+ €33, - topmelect,\ . tcputelecl‘i + 36

2 3 2 i 3
" Wogtetecti = + €37 * Opoieect; - + €38+ tCpgeiecti * Opoteiecti -+ €39+ Opgieiecti * Cpoterecti © + €40; * tCpotetect )

3

" Jo00 (for i =1 to rown#)
f§ = 'Poteecy’
g$ = 'Tese'
Prpeecm; = Lookup (Tese', i, 'pue’ ) (for i =1 to rown#)
10gecmy; = Lookup ("Tese, i, Toy' ) (for i =1 to rown#)
c41; = - 10663.426 (for i = 1 to rown#)
c42; = - 658.20032 (for i = 1 to rown#)

c43; = 593.15907 (for i = 1 to rown#)
c44, = — 4.2545528 (for i = 1 to rown#)
c4b; = 8.760477 (for i = 1 to rown#)
c46; = — 0.92953647 (for i =1 to rown#)

c47; = 0.050642946 (for i = 1 to rown#)

c48; = - 0.00029885 (for i = 1 to rown#)
c49; = - 0.003126253 (for i =1 to rown#)
c50; = - 0.00317219 (for i = 1 to rown#)

poteletmt,i = (041i + c42; - toelec,mt,\ + 43, - PHpelecmti t cad; - toe\ec,mt‘iz + cA5; - t':)elev:mt,\' PHp elec,mti T c46;

2 3 2 2 3
* PHpelecmti * cAT; - toelec‘mt,\ + c48,; - PHP,elec,mti * toelec‘ml,\ + c49; - toe\ec,ml‘i * PHPeecmt; * c50; - Phpi )

s 3— (for i = 1 to rown#)
1000
h$ = 'Potgeem'
1$ = 'Tese'

T1, = Lookup ('Tese, i, 'T1") (for i = 1 to rown#)
T2, = Lookup ('Tese', i, T2') (for i =1 to rown#)
P; = 100 [bar] (for i =1 to rown#)

h2, = h (R744 ,T=T2,,P=P,) (for i =1 to rown#)

j$ = Tese'
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K$ = 'h2'

T3, = Lookup ('Tese', i, ‘Ambiente temperature') (for i = 1 to rown#)

P3; = 100 [bar] (for i = 1 to rown#)

hy; = h (R744 ,T=T3, + 3,P=P3;) (for i =1 to rown#)

L$ = 'Tese'

m$ = 'h3

m; = 1.533 [kg/s] (for i =1 to rowni#)

hy; = 21.7 [kJ/kg] (for i = 1 to rown#)

h;, = Lookup ('Tese', i, 'h3') (for i = 1 to rown#)

Potyergess = M = (hy; — haj) (for i =1 to rown#)

of = 'Tese'

p$ = 'Poténcia do arrefecedor de ga

SOLUTION

Unit Settings: Sl C bar kJ mass rad

a$ ='Tese' b$ ='caudal_bt'
c$ ='Tese' d$ ='Q_evap_mt"
e$ ='Tese' f$ = 'Pot_elec_bt'
g$ = 'Tese' h$ ='Pot_elec_mt'
1$ = Tese' i$ = Tese'

K$ ='h2' LS$ ='Tese'

m$ ='h3' n$ ='Potfrig BE'
o$ ='Tese' p$ ='Poténcia do arrefecedor de gas'
x$ = 'Tese' y$ ='caudal mt'

70 potential unit problems were detected.
EES suggested units (shown in purple) for c1[1] c1[2] c1[3] c1[4] c1[5] c1[6] .

Arrays Table: Main
cl; c10; cz; c3 cd; c5; c6; c7; cB; c9; tc;
[C] IC]

92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903 -0.09328 4
92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903 -0.09328 5
92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903 -0.09328 6
92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903 -0.09328 7
92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903 -0.09328 8
92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903 -0.09328 9
92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903 -0.09328 9.5
92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903  -0.09328 10
92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903 -0.09328 10.7

WO N A WN =
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Arrays Table: Main

c1; c10; c2; c3; cd; c5; c6; c7; c8; c9; tc;
[C] (=]
10 92084 0.01466 2801 -1296 287 -30.35 -3.559 0.1022 -0.1903  -0.09328 1.7
Arrays Table: Main
to; potfrig; cl1; cl2; c13; cl4; c1§; c16; cl7; c18;
IC] [Kw] IC1
1 -22 121.1 2674 81.55 1247 1.086 -0.2397 0.0557 0.0070%6  -0.001309
2 -21 123.7 2674 81.55 -12.47 1.086 -0.2397 0.0557 0.007096 -0.001309
3 -20 126.2 2674 81.55 1247 1.086 -0.2397 0.0557 0.0070%6  -0.001309
4 -19 128.8 2674 81.55 -12.47 1.086 -0.2397 0.0557 0.007096 -0.001309
5 -18 131.3 2674 81.55 1247 1.086 -0.2397 0.0557 0.0070%6  -0.001309
6 -17 133.8 2674 81.55 -12.47 1.086 -0.2397 0.0557 0.007096 -0.001309
7 -16.5 135 2674 81.55 1247 1.086 -0.2397 0.0557 0.00709%  -0.001309
8 -16 136.2 2674 81.55 -12.47 1.086 -0.2397 0.0557 0.007096 -0.001309
9 -15.5 136.9 2674 81.55 -1247 1.086 -0.2397 0.0557 0.00709%  -0.001309
10 -1 136.7 2674 81.55 1247 1.086 -0.2397 0.0557 0.0070%6  -0.001309
Arrays Table: Main
c19; c20; caumassy Pup,i toy; c21; c22; c23; c24;
[Kg/s] [bar] [C] IC]
1 0.0005909  -0.0001445 1.451 20 -2.5 1332 40.84 -6.077 04337
2 0.0005909  -0.0001445 1.467 92 -2 1332 4084 -6.077 04337
3 0.0005809  -0.0001445 1.483 94 -1.5 1332 4084 -6.077 04337
4 0.0005909  -0.0001445 1.499 96 -1 1332 4084 -6.077 04337
5 0.0005909  -0.0001445 1.516 98 0.5 1332 4084 -6.077 04337
6 0.0005909  -0.0001445 1.533 100 0 1332 4084 -6.077 04337
7 0.0005909  -0.0001445 1.545 103 0.5 1332 4084 6077 04337
8 0.0005909  -0.0001445 1.558 106 1 1332 40.84 -68.077 04337
9 0.0005909  -0.0001445 1.571 109 1.5 1332 4084 -6.077 04337
10 0.0005909  -0.0001445 1.584 12 2 1332 4084 -68.077 04337
Arrays Table: Main
c25; c26; c27; c28; c29; c30; caumass,; e
[C]
1 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.5067 4
2 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.523 5
3 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.5396 6
4 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.5566 7
5 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.5738 8
6 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.5914 9
7 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.6004 9.5
8 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.6094 10
9 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.6176 10.7
10 -0.08432  -0.06393  0.001681 -0.0000932  -0.001313  0.0002048 0.6244 1.7
Arrays Table: Main
tont evap,i Qevapmr,i h10; h9; my; cd; c32; c33; c34; c35;
[C] [kd/s] [kd/kg] [kJ/kg] [Kars] [C]
1 -22 81.33 -75.88 -279.2 04 1434  -4173 4442 -8.434 9439
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Arrays Table: Main

0 evap,i Qqyapmr,i h10; h9; my; €31, c32; €33, c34; c35;
Ic] [kd/s] [kd/kal [kd/kgl Karsl ]
2 -21 91.48 -75.88 -279.2 0.45 1434 4173 4442 8434 9.439
3 -20 101.7 -75.88 -279.2 0.5 1434 4173 4442 8434 9.439
4 -19 107.8 -75.88 -279.2 0.53 1434 4173 4442 8434 9.439
5 -18 117.9 -75.88 -279.2 0.58 1434 4173 4442 8434 9.439
6 -17 122 -75.88 -279.2 0.6 1434 4173 4442 8434 9.439
7 -16.5 126.1 -75.88 -279.2 0.62 1434 4173 4442 8434 9439
8 -16 134.2 -75.88 -279.2 0.66 1434 4173 4442  -8.434 9.439
9 -15.5 142.3 -75.88 -279.2 0.7 1434 4173 4442 8434 9439
10 -15 148.4 -75.88 -279.2 0.73 1434 4173 4442  -8.434 9.439
Arrays Table: Main
36, 37, <38 c39; c40 potelety, ; tChotelect;i t0potelect,i cat;
[C] IC]
1 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903  -0.008893 2397 4 -22  -106e3
2 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903  -0.008893 24.52 5 -21 -10663
3 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903  -0.008893 25.08 6 -20  -10663
4 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903  -0.008893 25.66 7 -19 10663
5 0.2852 -0.04042 0.04318 0.01903 -0.008893 26.24 8 -18  -10663
6 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903  -0.008893 26.84 9 -17  -10663
7 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903 -0.008893 2714 9.5 -16.5 -10663
8 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903  -0.008893 2745 10 -16  -10663
9 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903 -0.008893 27.94 10.7 -155  -10663
10 0.2852  -0.04042 0.04318 0.01903  -0.008893 28.72 1.7 -15  -10663
Arrays Table: Main
c42 c43; c44; c45; c48; c47, c48; c49; c50;
1 -658.2 593.2 -4.255 8.76  -09295 005064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
2 -658.2 5032 4255 8.76 -09295 0.05064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
3 -658.2 5932 -4.255 8.76 -0.9295 005064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
4 -658.2 5932 -4.255 8.76 -09295 0.05064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
5 -658.2 593.2 -4.255 8.76 -09295 005064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
6 -658.2 5032 4255 8.76 -09295 0.05064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
7 -658.2 593.2 -4.255 8.76 -09295 005064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
8 -658.2 5032 4255 8.76 -09295 0.05084 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
9 -658.2 593.2 -4.255 8.76 -09295 005064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
10 -658.2 5932 -4.255 8.76  -09295 005064 -0.0002989 -0.003126 -0.003172
Arrays Table: Main
potelety,; PHp elec,mt,i 10410, mti Pi T T2 h2; T3 p3; Potarrgas,
[Bar] [bar] c1 1 [kJ/kg] [c [bar] TkJis]
1 97.77 90 -2.5 100 1395 116.8 21.68 23 100 412.7
2 99.93 92 -2 100 9.291 109.8 11.81 25 100 403.5
3 102.1 94 -1.5 100 8.661 108.8 10.38 26 100 398.7
4 104.2 96 -1 100 8.033 1079 9.076 28 100 388.7
5 106.4 98 -0.5 100 7615 107.2 8.061 29 100 3834
6 108.6 100 0 100 6.989 106.2 6.602 30 100 378
7 111.6 103 0.5 100 6.157 104.9 4.694 31 100 3723
8 114.7 106 1 100 5.536 103.9 3.215 32 100 366.3
9 177 109 15 100 4.503 102 0.3805 33 100 360
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Arrays Table: Main

potelet,; ; Pup elec,mt,i t0giec,mti P; 2§ T h2; T3 P3; Pot, i gasi
Bar] [bar] [ il [kJ/kgl [cl [bar] KJis]
10 120.6 112 2 100 3476 1006 -1.731 35 100 346.2

Arrays Table: Main
my hyi h; Rp3i
[kals] [kJ/kg] [KJ/Kgl

1 1.833 217 2475 2475
2 1.533 217 2415  -2415
3 1:233 217 -2384 -2384
4 1.533 217 -231.8 -231.8
5 1.533 217 2284  -2284
6 1.533 217 2249  -224.9
7 1.533 217 2211 -2211
8 1.533 217 2173 -2173
9 1.533 217 2132 -2132
10 1.833 217 2042 -204.2

Lookup Table: Tese

TC To Top, Pyp Temperatura do gas na saida do arrefecedor de gas

© © [Bar]
Row 1 4 -22 -2.5 90 26
Row 2 5 -21 -2 92 28
Row 3 6 -20 -1.5 94 29
Row 4 7 -19 -1 96 31
Row 5 8 -18 -0.5 98 32
Row 6 9 -17 0 100 33
Row 7 9.5 -16.5 0.5 103 34
Row 8 10 -16 1 106 35
Row 9 107 -155 1.5 108 36
Row 10 n7 -15 2 112 38

Lookup Table: Tese

Ambiente temperature Poftfrigge caudal; Caudalp; m, Qgvap,mt Potgiec Potgjecmt
IC] [KwW] [Ka/s] [Kg/s] [Kgis] [KwW] [Kw] [Kw]

Row 1 23 1211 1.451 0.5067 0.4 81.33 23.97 97.77
Row 2 25 123.7 1.467 0.523 045 91.49 24.52 99.93
Row 3 26 126.2 1.483 0.5396 0.5 101.7 25.08 1021
Row 4 28 128.8 1.499 0.5566 0.53 107.8 25.66 104.2
Row 5 29 131.3 1.516 0.5738 0.58 17.9 26.24 106.4
Row 6 30 133.8 1.533 0.5914 0.6 122 26.84 108.6
Row 7 31 135 1.545 0.6004 0.62 126.1 27.14 111.6
Row 8 32 136.2 1.558 0.6094 0.66 134.2 27.45 114.7
Row 9 33 136.9 1.571 0.6176 0.7 142.3 27.94 i
Row 10 35 136.7 1.584 0.6244 0.73 148.4 28.72 1206

Lookup Table: Tese
T T2 h2 h3 Poténcia do arrefecedor de gas

IC] [C] [KJ/Kg] [KJ/Kg] [KW]
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Lookup Table: Tese

T T2 h2 h3 Poténcia do arrefecedor de gas

[C] [C] [KJ/Kg] [KJ/Kg] [KW]
Row 1 13.95 116.8 21.68 -247.5 412.7
Row 2 9.291 109.8 11.81 -241.5 403.5
Row 3 8.661 108.8 10.38 -238.4 398.7
Row 4 8.033 1079 9.076 -231.8 388.7
Row 5 7.615 107.2 8.061 -228.4 383.4
Row 6 6.989 106.2 6.602 -224.9 378
Row 7 6.157 104.9 4.694 -221.1 372.3
Row 8 5536 103.9 3.215 -217.3 366.3
Row 9 4.503 102 0.3805 -213.2 360
Row 10 3.476 100.6 -1.731 -204.2 346.2

Poténcia Frigorifica do compressor de baixa

To [C] ( Temperatura de evaporagao)

-14

-15

-16

-17

-18

-19

-22

-2.5

-2

TC [C] (Temperatura de Condensacé&o do estagio de baixa)
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Anexo 5 - Dimensionamento da valvula de expansao

Coolselector2 M

Informagao de projeto

Nome do projeto:

Comentarios:

Criado por:

Coolselector2 verséo: 4.7.0. Banco de dados: 82
Impresso: Sabado, Julho 23, 2022
Preferéncias usadas: Todas as aplicagdes

Valvula de expanséo eletrénica: Valvula de expanséao eletrénica 1

Condicées de operacao

Capacidade de refrigeragéo, LT: 127.0 kW Capacidade de refrigerag&o, MT: 117.0 kW
Eficiéncia, Interna HX: 0 - Capacidade de refrigerag8o, AC: 0 kW
Temperatura de evaporagéo: -18.0 °C Temperatura de evaporagéo: 0.0 °C
Presséo de evaporagéo: 20.94 bar Press&o de evaporagdo: 34.85 bar
Superaquecimento util: 50 K Superaquecimento Gtil: 50 K
Superaquecimento adicional: 0 K Superaguecimento adicional: 0 K
Temperatura de descarga: 303 °C Temperatura de descarga: 136.0 °C
Capacidade de aquecimento: 4425 kW Fluxo de massa na linha: 1970 kg/h
Pressao ideal do géas cooler False Temperatura do tanque: 10.0 °C
Pressao: 100.0 bar Pressé&o do tanque: 45.02 bar
Temperatura da saida: 35.0 °C Subsresfriamento do tanque: 0 K
Sistema e linha: Sistema transcritico. Linha de liquido, MT

Critérios de selegéo: Carga: 80 %. Queda de pressdo do distribuidor: 0 bar

Pagina 1/4
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Selecdao: CCMT 10L

Tipo CCMT 5L CCMT 10L
NS 15
Capacidade maxima [kW] 63.31
Capacidade minima [kW] 4.700
Carga [%] 185
DP [bar] 1017
Velocidade, entrada [m/s] 2.90
PS/MWP [bar] 130.0

Sem cédigo selecionado para CCMT 10L

Curva de desempenho

CCMT 10L

Linha de liquido, MT (Sistema transcritico. R744. Valvula de expansdo eletrdnica).
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110
100
904 T T 1 .
80 - 4 4 4 |
70 1
60
S0
40
30
20 4
10 4

Grau de abertura [%)]

[} 500 1,000 1,500 2,000 2,500
Fluxo de massa [ka/h]
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Valvula de expanséo eletrénica: Valvula de expansao eletrénica 2

Condicgdes de operacdo

Capacidade de refrigeragéo, LT: 127.0 kW Capacidade de refrigeragéo, MT: 117.0 kW
Eficiéncia, Interna HX: 0 - Capacidade de refrigerag8o, AC: 0 kW
Temperatura de evaporagéo: -18.0 °C Temperatura de evaporagéo: 0.0 °C
Presséo de evaporagéo: 2094 bar Presséo de evaporagéo: 34.85 bar
Superaquecimento util: 50 K Superaquecimento Gtil: 50 K
Superaquecimento adicional: 0 K Superaguecimento adicional: 0 K
Temperatura de descarga: 303 °C Temperatura de descarga: 136.0 °C
Capacidade de aquecimento: 4425 kW Fluxo de massa na linha: 2103 kg/h
Pressao ideal do gas cooler False Temperatura do tanque: 100 °C
Pressao: 100.0 bar Presséo do tanque: 45.02 bar
Temperatura da saida: 35.0 °C Subsresfriamento do tanque: 0 K
Sistema e linha: Sistema transcritico. Linha de liquido, LT

Critérios de selecao: Carga. 80 %. Queda de presséo do distribuidor: 0 bar

14444

Selegao: CCMT 10L

Tipo CCMT 5L CCMT 10L
NS 15
Capacidade maxima [kW] 99.05
Capacidade minima [kW] 7352
Carga [%] 128
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Coolselector2
DP [bar] 24.08 24.08
Velocidade, entrada [m/s] 3.10 3.10
PS/MWP [bar] 130.0 130.0

'Cddigo selecionado para CCMT 10L

CCMT 10L. Valvula de regulagem elétrica:

027H7278. Pode ndo estar disponivel em seu pais

Curva de desempenho

120+
110
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90
80
70
60
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20
10

Grau de abertura [%)]

Linha de liquido, LT (Sistema transcritico. R744. Valvula de expansdo eletrdnica).

CCMT 10L

ﬁ./
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2,000 2,500 3,000
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Fluxo de massa [ka/h]
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Anexo 6 - Dimensionamento da valvula de alta pressao

Coolselector2 M

Informagao de projeto

Nome do projeto:

Comentarios:

Criado por:

Coolselector2 verséo: 4.7.0. Banco de dados: 82
Impresso: Sabado, Julho 23, 2022
Preferéncias usadas: Todas as aplicagdes

Valvula de alta presséo: Valvula de alta presséo 1
Condicées de operacao

Capacidade de refrigeragéo, LT: 127.0 kW Capacidade de refrigerag&o, MT: 117.0 kW
Eficiéncia, Interna HX: 0.30 - Capacidade de refrigerag8o, AC: 0 kW
Temperatura de evaporagéo: -18.0 °C Temperatura de evaporagéo: 0.0 °C
Presséo de evaporagéo: 20.94 bar Press&o de evaporagdo: 34.85 bar
Superaquecimento util: 50 K Superaquecimento Gtil: 50 K
Superaquecimento adicional: 0 K Superaguecimento adicional: 0 K
Temperatura de descarga: 36.8 °C Temperatura de descarga: 107.3 °C
Capacidade de aquecimento: 370.2 kw Fluxo de massa na linha: 5913 kg/h
Pressao ideal do géas cooler False Temperatura do tanque: 10.7 °C
Pressao: 100.0 bar Pressé&o do tanque: 45.81 bar
Minima temperatura de saida: 35.0 °C Subsresfriamento do tanque: 0 K
Sistema e linha: Sistema transcritico. Linha do resfriador de gas

Critérios de selegio: Carga: 80 %
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Selecdo: CCMT 24

Tipo CCMT 8 CCMT 24 CCMT 30 CCMT 42

NS 15 25 25

Capacidade maxima [kg/h] 3588 13460 18920
Capacidade minima [kg/h] 56.23 638.2 8935
Carga [%] 165 44 31

DP [bar] 54.19 54.19 54.19

Velocidade, entrada [m/s] 10.52 3.61 3.61

Codigo selecionado para CCMT 24
CCMT 24. Valvula de regulagem elétrica:  027H7232

Curva de desempenho

CCMT 24

Linha do resfriador de gas (Sistema transcritico. R744. Valvula de alta pressdo).
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Anexo 7 - Dimensionamento da valvula de by-pass

Coolselector2 M

Informagao de projeto

Nome do projeto:

Comentarios:

Criado por:

Coolselector2 verséo: 4.7.0. Banco de dados: 82
Impresso: Sabado, Julho 23, 2022
Preferéncias usadas: Todas as aplicagdes

Valvula de alta presséo: Valvula de alta presséo 1
Condicées de operacao

Capacidade de refrigeragéo, LT: 127.0 kW Capacidade de refrigerag&o, MT: 117.0 kW
Eficiéncia, Interna HX: 0.30 - Capacidade de refrigerag8o, AC: 0 kW
Temperatura de evaporagéo: -18.0 °C Temperatura de evaporagéo: 0.0 °C
Presséo de evaporagéo: 20.94 bar Press&o de evaporagdo: 34.85 bar
Superaquecimento util: 50 K Superaquecimento Gtil: 50 K
Superaquecimento adicional: 0 K Superaguecimento adicional: 0 K
Temperatura de descarga: 36.8 °C Temperatura de descarga: 107.3 °C
Capacidade de aquecimento: 370.2 kw Fluxo de massa na linha: 5913 kg/h
Pressao ideal do géas cooler False Temperatura do tanque: 10.7 °C
Pressao: 100.0 bar Pressé&o do tanque: 45.81 bar
Minima temperatura de saida: 35.0 °C Subsresfriamento do tanque: 0 K
Sistema e linha: Sistema transcritico. Linha do resfriador de gas

Critérios de selegio: Carga: 80 %
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Selecdo: CCMT 24

Tipo CCMT 8 CCMT 24 CCMT 30 CCMT 42

NS 15 25 25

Capacidade maxima [kg/h] 3588 13460 18920
Capacidade minima [kg/h] 56.23 638.2 8935
Carga [%] 165 44 31

DP [bar] 54.19 54.19 54.19

Velocidade, entrada [m/s] 10.52 3.61 3.61

Codigo selecionado para CCMT 24
CCMT 24. Valvula de regulagem elétrica:  027H7232

Curva de desempenho

CCMT 24

Linha do resfriador de gas (Sistema transcritico. R744. Valvula de alta pressdo).
120

110
100
90
80
70
60
50
40
30
20
10
0 1,000 2,000 3,000 4,000 5,000 6,000 7,000 8,000
Fluxo de massa [ka/h]

Grau de abertura [%]

Pagina 2/4

176



Coolselector2 M

Valvula de gas bypass: Valvula de gas bypass 1
Condicgdes de operacdo

Capacidade de refrigeragéo, LT: 127.0 kW Capacidade de refrigeragéo, MT: 116.5 kW
Eficiéncia, Interna HX: 0.30 - Capacidade de refrigerag8o, AC: 0 kW
Temperatura de evaporagéo: -18.0 °C Temperatura de evaporagéo: 0.0 °C
Presséo de evaporagéo: 2094 bar Presséo de evaporagéo: 34.85 bar
Superaquecimento util: 50 K Superaquecimento Gtil: 50 K
Superaquecimento adicional: 0 K Superaguecimento adicional: 0 K
Temperatura de descarga: 36.8 °C Temperatura de descarga: 107.3 °C
Capacidade de aquecimento: 369.5 kw Fluxo de massa na linha: 1877 kg/h
Pressao ideal do gas cooler False Temperatura do tanque: 10.7 °C
Pressao: 100.0 bar Presséo do tanque: 45.81 bar
Maxima temperatura da saida: 35.0 °C Subsresfriamento do tanque: 0 K
Sistema e linha: Sistema transcritico. Linha de circuito bypass de gas

Critérios de selecio: Carga: 80 %

M. .
d‘.
444

Sele¢do: CCMT 42

Tipo CCMT 30 CCMT 42
NS 25 25
Capacidade maxima [kg/h] 3191 4468
Capacidade minima [kg/h] 151.8 212.5
Carga [%] 59 42
DP [bar] 10.96 10.96
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Coolselector2 M
Velacidade, entrada [m/s] 591 591
DT_sat [K] 10.7 10.7

Cédigo selecionado para CCMT 42
CCMT 42. Valvula de regulagem elétrica:  027H7234

Curva de desempenho

CCMT 42

Linha de circuito bypass de gas (Sistema transcritico. R744. Valvula de gas bypass
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Anexo 8 - Esquema do circuito de refrigeracao da dissertacao

GC Recuperador de calor (AQS)

Compressor 1

3
(] PCI
\
Valvula de alta pressao 4
Nota:
mé Valvula de by-pass . (Caugdl insesico)
5
mé 6 7 mb5
. - 17
|
8 m3
@I 9 Evaporador MT m2 11
y 16
10 15
Valvula de expanséo @} Compressor 2
- Evaporador BT
EEV m1
. 12 Talo 113 14
T IW\ I
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Anexo 9 - Dimensionamento do arrefecedor de gas

Date 31/1/2022
For the attention of: @ L u -v E
| EXCHANGERS

Reference
Operator VCUELLI
GAS COOLER
Type: EAV5N 5366-4 H (2X3) CO2 - SUMMER
Refriger (u) 2021 Ver. 2.2.2.383 - PRICE LIST 1/1/2022

Air inlet temperature [°€l 33.0
CO2 inlet temperature [eC] 136.0
CO2 outlet temperature [eCl 38.5
Pressure [bar] 100
Refrigerant o2
CO2 flow [kg/h] 5,019
CO2 pressure drop [kPa] 199.3
Altitude [m] 0
Version Horizontal
Power supply 400V-3PH-50Hz /A A A
Capacity [kw] 343.15 332.11
Air flow [m3/h] 40,510.0 34,130.0
Power consumption w1 3,840 3,000
Motor consumption [A] 8.4 4.8
Max absorbed current (indicative*) [A] 8.46 5.7
Fan speed [1/min] 1390 1180
Sound level (at distance 3 [m] ) [dB(A)] 65 61
Sound Power Level [dB(A)] 88 84
Fans : [mm] 6 x 500| Surface [m2] 464.7
Poles [n] 4| Volume [dm3] 42.0

Weight [ka] 501
Max Working pressure [bar] 130.0| Circuit [n] 32
Max operating temperature [°C] 150.0| Overall dimensions [mm] 3,393 x 2,120 x 1,230
Casing material Powder coated galvanized steel RAL 9003 Fin material Al
Header material Spedial Cu alloy (K65) Tube material Cu

* Refer to LU-VE S.p.A. instruction manuals for details, data and standards. Noise |evel according to EN 13487. The current refers to nominal value. For max
current see catalogues. Weight and dimensions are not valid for all possible configurations. All fans are ErP 2015-compliant (Directive 2009/125/EC Energy-
related products). LU-VE S.p.A. reserves the right to modify and correct at any time, with or without notice, the specifications and prices listed in the Refriger
software. WARNING: please always contact LU-VE S.p.A. before coupli ulation NOT su ||ed -p.A.

SOUND POWER LEVEL

Tot. 63Hz 125Hz 250Hz. 500Hz 1kHz 2kHz 4kHz 8kHz
A [dB(A)] 80 43 58 68 74 77 72 70 64
X [dB(A)] 76 46 64 62 68 72 68 66 57

Data refers to one fan. IMPORTANT: the tolerance in any single octave band is +/-5dB. The tolerance in the overall dB(A)
level is +/- 2dB as required by Eurovent Certification.

LUVE S.p.A Headquarters Uboldo ITALY via Caduti della Liberazione, 53

Tel +39 02 967161 Fax +39 02 96780560 mail sales@luvegroup.com web www.luvegroup.com

General conditions of sales available on www.luve it
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Drawing of the corresponding Freon condenser, CO2 unit has same overall dimensions
but different headers.
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Anexo 10 - Dimensionamento do recuperador de calor

SWEP International AB
Box 105, Hjalmar Brantings véag 5
SE-261 22 Landskrona, Sweden

www.swep.net

SINGLE PHASE - DESIGN
HEAT EXCHANGER: B185Hx97/2P

SWEP SSP G8 2022.125.2.0
Date: 21/02/2022

SSP Alias: B185/2P

DUTY REQUIREMENTS Side 1 Side 2

Fluid R744 (Carbon Dioxide) Water
(100.0 bar)

Flow type Counter-Current

Circuit primary secondary

Heat load kW 223.5

Inlet temperature *C 125.00 20.00

Outlet temperature "C 35.00 80.00

Flow rate kagls 0.8950 0.8908

Pressure drop (Design PD) kPa 56.9 (250.00) 20.2 (50.00)

Thermal length 3.296 2197

PLATE HEAT EXCHANGER Side 1 Side 2

Total heat transfer area m? 7.19

Heat flux kKW/m? 311

Mean temperature difference K 27.31

O.H.T.C. (available/required) W/im?,°C 2720/2750

Pressure drop - total* kPa 56.9 20.2

- in ports kPa 1.21 0.0990

Port diameter (up/down) mm 33.0/33.0 50.0/50.0

Number of channels per pass 24 24

Number of plates 97

Oversurfacing % 0

Fouling factor m?,°C/kW -0.003

Reynolds number 14980 670.2

Port velocity (up/down) m/s 2.45/2.45 0.461/0.461

Channel velocity m/s 0.566 0127

Shear stress Pa 614 22:2

Average wall temperature °C 52.87 51.90

Largest wall temperature difference K 2.46

Min./Max. wall temperature °C 27.99/87.73 26.65/85.27

*Excluding pressure drop in connections.

NOTES

i Ifinlet temperature difference > 100K, please mind the start/stop conditions.
! For a desuperheater installation it is recommended to have the gas enter in the top of the BPHE, etiher in F1 or F2. The
reason is to easily remove possible condensate from the BPHE

PHYSICAL PROPERTIES Side 1 Side 2
Reference temperature e 55.04 48.61
Dynamic viscosity cP 0.0220 0.547
Dynamic viscosity - wall cP 0.0260 0.530
Density kg/m?® 221.7 988.1
Heat capacity kJrkg,”C 1.860 4181
Thermal conductivity Wim,°C 0.03262 0.6436
Film coefficient Wim?,°C 4420 10200
TOTALS Side 1 Side 2
Total weight empty (no connections)* kg 53.68

Total weight filled (no connections)* kg 60.95

Hold-up volume (Inner Circuit) dm? 531

L: eelefa26-0146-4149-8491-13145c41fc11
i

www.swep.net

Date: 21/02/2022
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SWEP International AB

— Box 105, Hjalmar Brantings vdg 5

pr— SE-261 22 Landskrona, Sweden

A/ DOVER ) company www.swep.net

TOTALS Side 1 Side 2
Hold-up volume (Outer Circuit) dm? 5.61
Port size F1/P1 mm 33
Port size F2/P2 mm 50
Port size F3/P3 mm 33
Port size F4/P4 mm 50
Carbon footprint kg 377.24
*Weight depends on the selected product.
DIMENSIONS
s - : A mm 425.2 +2
e oo e B mm 203.2 +1
|0 N e F B c mm 354 1
s b I \ D mm 126 +1
d E mm 45 +1
F mm 212 £3%
G mm 01
o A rleg A H mm 342 £1
J mm 6
K mm 356
N mm 41.6
3 2 ! R mm 416
o _© [ [u
1 R

*This is a schematic sketch. For correct drawings please use the order
drawing function or contact your SWEP representative.

Disclaimer:

Data used in this calculation is subject to change without notice. SWEP strives to use "best practice” for the calculations leading to the above results. Calculation is intended to show
thermal and hydraulic performance, no consideration has been taken to mechanical strength of the product. Product restrictions - such as pressure, temperatures and corrosion
resistance- can be found in SWEP product sheets and other technical documentation. SWEP may have patents, trademarks, copyrights or other intellectual property rights covering
subject matter in this document. Except as expressly provided in any written license agreement from SWEP, the furnishing of this document does not give you any license fo these
patents, trademarks, copyrights, or other intellectual property. To the maximum extent pemitted by applicable law, the software, the calculations and the resulis are provided without
warranties of any kind, whether express or implied. No advice or information obtained through use of the software (including information provided in the results), will create any
warranty not expressly stated in the applicable license terms. Without limiting the foregoing, SWEP does not warrant that the content (including the calculations and the resulls) is
accurate, reliable or correct. SWEP does not warrant that any system comprising heat exchanger and other components, installed on the basis of calculations in this software, will
meet your requirements or function to your satisfaction or expectations.

www.swep.net

ec0efa26-0146-4149-8491-13t45c41fc11 Date: 21/02/2022 Page: 2/2
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Anexo 11 — Esquema do vaso de pressao controlada (VPC)/separador de liquido

Presion de diseno: 130 bar -10/80°C
90 bar -40/80°C

OPTIONAL SEGURIDAD
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TOLERANCIAS LINEALES SEGUN NORMA: UNE EN22768-C 00 o1Rz2 |Fina\zacxin del depésito
3 6 30 120 400 1000 2000 4000 REVISION FECHA | DESCRIPCION
0.2 0.3 05 0.8 1.2 +2 +3 + FABRICANTE: CONCEPTO: DIBUJADG:-GRAS G
OBSERVACIONES TECNAC RV45-60bar-TR TOLERANCIAS GENERALES: T
s ‘ N° PLANO
Fabricados conforme directiva 2014/68/UE TRENICAS AMBIENTALES COMPROBADO:
Pintura del depdsito RALI005 PELEENTRO.SI, 91.030

Este plano no podra ser reproducido,ni comunicado a terceros sin la autorizacion de TECNICAS AMBIENTALES DEL CEN
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