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Resumo

O uso da refrigeracdo tem crescido de forma considerdvel nos dltimos anos, promovendo
diversos estudos que busquem a otimizacdo destes sistemas. Utilizando a automacgao industrial,
processos de instrumentacdo, sistemas de aquisicdo e processamento de dados, analisa-se a
eficiéncia de um sistema de refrigeracdo com o tubo capilar e valvula de expansio eletronica
como dispositivo de expansdo. Parametros importantes para o bom funcionamento do ciclo:
temperatura de evaporacdo e condensacgdo, pressao de evaporacdo e condensagdo, carga térmica
no evaporador, grau de superaquecimento na saida do evaporador e coeficiente de desempenho
(COP), sdo analisados. O circuito frigorifico € composto por duas subunidades. O circuito
principal, dotado de uma unidade condensadora hermética, evaporador e dispositivos de
expansdo. A unidade secunddria possui uma bomba para circulacio de um fluido secundario
(alcool etilico), um trocador de calor e um fancoil. Foi também desenvolvido uma andlise de
eficiéncia energética no compressor. A poténcia de compressao, bem como a poténcia consumida
no compressor e a eficiéncia total do compressor para o tubo capilar e para a valvula de
expansao eletronica foram verificadas. Pode-se verificar que para o sistema em questao, a valvula
de expansao eletronica mostrou ser mais eficiente para todas as condi¢des propostas para o tubo

capilar e para a vélvula de expansao eletronica.

Palavras Chave: Valvula de Expansao Eletronica; tubo capilar, estudo comparativo; Automacao.
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Abstract

The use of refrigeration has grown considerably in recent years, many studies that seek to
promote the optimization of these systems. Using industrial automation, process instrumentation,
data acquisition and processing systems, we analyze the efficiency of a refrigeration system with
capillary tube and electronic expansion valve as the expansion device. Important for the proper
functioning of the cycle parameters: temperature of evaporation and condensation, evaporation
and condensation pressure, the evaporator heat load, degree of superheat at the evaporator outlet
and coefficient of performance (COP), are analyzed. The refrigeration circuit is composed of two
subunits. The main circuit with a hermetic condensing unit, evaporator and expansion devices.
The secondary unit has a pump for circulating a secondary fluid (ethyl alcohol), a heat exchanger
and fan coil. Was also developed an analysis of energy efficiency in the compressor. The
compression power and the power consumed at the compressor and the overall efficiency of the
compressor to the capillary tube and the electronic expansion valve was observed. Can be seen
that for the system in question, the electronic expansion valve proved to be more efficient for all

conditions proposed for the capillary tube and the electronic expansion valve.

Key words: Refrigeration; optimization; Electronic Expansion Valve; Automation.
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1. INTRODUCAO

A refrigeracdo é um processo de transferéncia de calor de um meio ou uma substancia de uma
temperatura mais baixa para uma temperatura mais elevada. Normalmente o calor flui de um
meio mais quente para um meio mais frio. Para obter o processo inverso, faz-se necessario a

utilizacdo dos sistemas frigorificos.

Atualmente a refrigeracdo e a climatizacio sdo extremamente necessdrias aos seres humanos,
seja para conservar produtos congelados ou resfriados, transporte e processamento de alimentos,
controle de temperatura em laboratdrios e hospitais, industrias quimicas e processos, € também
para o conforto humano. Dado o intenso crescimento deste segmento, questdes ambientais como
a destruicdio da camada de ozdnio, seguido da crescente preocupacdo com O racionamento
energético, tornam-se necessario estudos que otimizem tais sistemas. Devido a necessidade de
melhorar os processos mecanicos e termodindmicos de sistemas de refrigeracdo, surgiu um
crescente interesse do controle dos parametros envolvidos no processo € na reducdo do consumo
de energia. As técnicas de instrumentacdo e controle oferecem confiabilidade aos processos,
melhorando a supervisdo dos parametros envolvidos e possibilitando reduc¢do dos custos

energéticos e melhorias na eficiéncia.

O funcionamento dos sistemas atuais de refrigeracdo sdo projetados, para atuar com
capacidade mdaxima independente das variagdes das cargas térmicas. O dispositivo de expansao
€ um componente essencial num sistema de refrigeracdo por compressiao de vapor, pois €
responsavel por promover a queda de pressdao de condensagdo até a pressdo de evaporagdo e
controlar a vazdo de fluido refrigerante que chega ao evaporador. Diversos estudos tem sido
desenvolvidos visando melhores desempenhos em sistemas de refrigeracdo. Questdes energéticas
também contribuem fortemente para o avanco dos estudos nessa drea, uma vez que a economia €
o racionamento energético importancia cada vez maior. Através deste trabalho, busca-se dar uma

parcela de contribuicdo para este tema bastante relevante para os dias atuais.



Esta dissertac@o consiste em cinco capitulos. O capitulo 1 é uma introdug@o onde apresenta-se
uma justificativa, os objetivos e a estrutura do trabalho. No capitulo 2 apresenta-se a uma revisao
bibliogrifica sobre vdrios estudos desenvolvidos sobre a utilizacdo da vdlvula de expansdo
eletrOnica e tubos capilares em sistemas de refrigeracdo. No capitulo 3 € apresentada uma
descricdo da bancada de ensaios formada por dois subsistemas: subsistema do ciclo por
compressao de vapor; o subsistema de fluido secundério; descreve-se os componentes do sistema
de aquisicdo de dados; sensores de temperatura, pressdo e vazdo volumétrica do fluido
secundério; descreve-se também a metodologia utilizada para calcular os parametros de operagao.
No capitulo 4 sdo apresentados e analisados os resultados experimentais realizados na bancada de
ensaios. O trabalho se encerra com o capitulo 5 onde sdo apresentados as conclusdes e as

propostas de dobramentos para trabalhos futuros.

1.1 Objetivo geral

Avaliar experimentalmente os parametros de operacdo de um sistema de refrigeracdo por

compressao de vapor com vélvula de expansao eletronica como dispositivo de expansao.

1.2 Objetivo especifico

Comparar o desempenho do tubo capilar e de uma valvula de expansdo eletronica em um
sistema de refrigeracdo. Propde-se avaliar a eficiéncia total do compressor para os dois
dispositivos, e investigar a faixa de operacdo do sistema em termos de temperatura de
evaporacdo, temperatura de condensagdo, pressdo de evaporagdo, pressdo de evaporagdo e

Coeficiente de desempenho.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

A revisdo bibliogrifica considera o funcionamento do ciclo de refrigeragdo por
compressao de vapor, seus principais componentes e principios de funcionamento. Apresentam-
se também vdrios estudos, tedricos e experimentais, da valvula de expansdo eletronica com seus

respectivos resultados que darao suporte ao desenvolvimento deste trabalho.

2.1 Analise energética no Brasil

Segundo a Empresa de Pesquisa Energética (EPE), a utilizacdo de energia elétrica aumentou
consideravelmente nos udltimos anos. Devido as condi¢des hidrolégicas desfavordveis, houve
também uma reducdo da oferta de energia hidrdulica, com um decréscimo de 5,4% para o ano de

2013.

A reparticdo da oferta de energia no Brasil € dividida em fontes renovéveis e ndo renovaveis.
As fontes de energia renovaveis sdo compostas pela biomassa da cana, hidraulica, lenha, carvao
vegetal e outras fontes. Petréleo e derivados, gas natural, carvao mineral e urdnio compde a gama
de fonte de energia ndo renovdveis. A Fig. 2.1 mostra as fontes de distribuicio de energia

elétrica no Brasil.

BRASIL (2013)

. Carvaoe
Derivados de . ;
Muclear Derivados

Petrdleo
Gas Natural  4,4% 3;4%/ 2,6%
11,3% :

N

Edlica
1,1%

Biomassa *
7.,6%

Hidrdulica?
70,6%

Figura 2.1 Distribui¢do da geracdo de energia elétrica no Brasil. Fonte: EPE, 2013.
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A distribuicao do consumo de energia elétrica por setor, segundo levantamento estatistico é

mostrado na Fig. 2.2.

0,40

M Setor Industrial

M Setor Residencial

M Setor Comercial

M Setor Pablico

M Setor Agropecudrio

W Setor de Transportes

Figura 2.2 Distribui¢do do consumo de energia elétrica por setor. Fonte: National Energy

Balance (BEN), 2009.

No setor residencial, o maior consumo de energia € devido aos aparelhos de refrigeracdo e ar
condicionado (33%). No setor comercial 20% do consumo de energia elétrica se devem aos

aparelhos de ar condicionado (Tebchirani, 2011).

Das premissas propostas anteriormente, verifica-se que o uso racional de energia elétrica é
muito importante nas escolhas de equipamentos de refrigeracdo, que representa em torno de 30%
de consumo energético em uma inddstria. Um sistema de refrigeracdo em corretas condicdes de

funcionamento € importante para a conservacao de energia.

2.2 Revisao da Literatura

A busca por técnicas de controle em sistemas frigorificos, objetivando melhores
rendimentos eletromecanicos e térmicos tem crescido nos dias atuais € vem sendo realizada de
varias maneiras, como a utilizacdo de novos métodos de degelo, subresfriamento, uso de

microcontroladores e inversores de frequéncia, projeto e dimensionamento de tubulacdes e a
4



utilizacdo de vélvula de expansdo eletronica como dispositivo de expansdo, sistema de

armazenamento de gelo, sdo alguns dos métodos mais comumente empregados.

Se um dado sistema de refrigeragdo por compressdo de vapor ndao possui um adequado
método de controle, este ndo trabalhard eficientemente. A €nfase global de conservacdo de
energia tem impulsionado pesquisas para promover o desenvolvimento de novas tecnologias
vidveis economicamente para sistemas de ventilacdo, aquecimento e ar condicionado (HVAC).
Melhores eficiéncias térmicas e energéticas podem ser obtidas de forma direta (controle de cargas
individuais, ventiladores, bombas e compressores) e de forma indireta (gerenciamento e controle

do dispositivo de expansao).

A reducdo energética pode ser conseguida operando os equipamentos proximos de seu
limite termodindmico, o0 mesmo ndo € garantido com a maximizacdo de seus componentes
individuais. (Carvajal, 2004). Dada a importancia do superaquecimento na saida do evaporador
em um sistema frigorifico, torna-se evidente que um controle adequado deste parametro é

vantajoso, em termos de efici€ncia energética, bem como eficiéncia frigorifica.

Tassou e Qureshi (1994) desenvolveram um estudo de aplicacdo de inversores de
frequéncia em sistemas de refrigeracdo industrial. O uso de inversores de frequéncia para
controle da velocidade do compressor ocasionou distor¢des harmonicas no sistema. O inversor
ocasionou uma reducao no fator de poténcia (cos ¢), ocasionando custo adicional no consumo de
energia. O controle de velocidade dos compressores acarretaram beneficios como melhor
controle de temperatura e respostas mais rapidas para variacoes de carga térmica. Partidas sem
inversores de frequéncia consomem em torno de 5% a mais do que 0 mesmo compressor com
inversor. Isto ocorre devido a rampa de partida em inversores. Os autores verificaram também

que a reducdo do consumo de energia € uma fun¢ao do tipo de compressor.

Aprea e Mastrullo (2002) estudaram o desempenho energético de um sistema de
refrigeracdo que usa vélvula de expansdo termostitica comparando o mesmo sistema utilizando
valvula de expansdo eletronica. Os dispositivos de expansdao usados no experimento foram
submetidos a mistura zeotrépica R407C, como substituto do R-22. Os resultados mostraram

melhor adaptagdo as situacdes propostas na valvula de expansdo termostatica.
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As instabilidades caracteristicas que ocorrem no controle do grau de superaquecimento
sdo discutidas por Schmidt (1999). Tomando-se como referéncia um sistema de refrigeragdo por
compressao de vapor com quatro classes distintas de atuador (bulbo sensor, semi-eletronica,
solendide e motor a passo), o autor concluiu que a valvula de expansdo eletronica, embora mais

complexa em seu controle apresentou maior vantagem em relacdo as demais.

O superaquecimento do refrigerante na saida do evaporador pode ser controlado por
quatro parametros, individualmente ou em conjunto: pressdo, temperatura, conteido de liquido e
o sinal minimo estdvel. Carvajal (2004) adaptou uma vélvula de expansdo termostética,
balanceada externamente, para projetar uma vélvula de expansao eletronica (Fig. 2.3). A camara
de bulbo sensor foi substituida por um mecanismo de atuagcdo que consiste num motor de passo
acoplado a um conjunto de engrenagens, que aciona uma came atuando sobre o diafragma e
fazendo a haste se deslocar produzindo o fechamento ou abertura da vélvula de expansao. O autor
concluiu que a estratégia de controle implementada garantiu boa estabilidade ao sistema e
minizou o erro a valores inferiores a 1°C para as condigdes de operacdo do sistema de
refrigeracdo abrangendo todas as faixas de carga térmica. Foi observado também um excelente
desempenho do controlador ao manter o grau de superaquecimento do refrigerante R-134a num

nivel constante e com um erro minimo satisfatorio.

Diafragma metalico

Cimara de Refligerante

Haste

Agulha

Figura 2.3 Valvula de expansdo termostdtica modificada, conforme Carvajal (2004).
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Segundo Maia (2000) os dispositivos de expansdo convencionais, como a vdlvula de
expansdo termostatica, ndo harmonizam seu funcionamento com compressores de velocidade

varidvel e com a vazao adequada de fluido refrigerante presente no evaporador.

Para algumas faixas de operacdo, sistemas de refrigeracdo com vdlvula de expansdo
eletronica apresentam maior rendimento quando comparados aos tubos capilares. Pottker (2006)
avaliou o efeito da abertura do dispositivo de expansdo, da carga de fluido refrigerante e da
rotacdo do compressor simultaneamente. Também comparou o efeito da substituicio de um
dispositivo de expansdo constante por um dispositivo de expansdo eletrénico em um sistema
dotado de um compressor com rotacdo varidvel. O autor concluiu que sistemas dotados com
compressor de rotacdo varidvel e com valvulas de expansdo eletronica sdo mais eficientes que

sistemas de compressor varidvel e dispositivo de expansdo constante.

Objetivando a economia de energia, Garcia (2010) fez uso de controladores fuzzy em um
sistema de refrigeracdo por compressdo de vapor. Para a velocidade de rotacdo do compressor e
para a valvula de expansdo eletrOnica, trabalhando simultaneamente, foram utilizados um
controle difuso-adaptativo e um controle fuzzy proporcional integrativo, respectivamente. Os
resultados mostraram um excelente desempenho do sistema de refrigeracdo, tomando-se como

referéncia a qualidade, sensibilidade, respostas e regulagem do grau de superaquecimento.

Antunes (2011), através de um sistema de refrigeracdo convencional com fluido
refrigerante R-22, automatizou um sistema. Em seguida alterou o fluido para o R1270. O autor
concluiu que a vélvula de expansdo termostdtica no sistema convencional tem o papel de manter
o grau de superaquecimento adequado, enquanto a vélvula de expansao eletronica além de manter
o grau de superaquecimento na faixa desejada, garantiu uma capacidade de refrigeracdo uniforme
durante o tempo de servico dos sistemas automatizados. A vdlvula de expansdo eletronica
mostrou um comportamento tipico de controle PID, possibilitando um funcionamento continuo

do compressor.

Um controle de temperatura para camaras de refrigeracdo baseado na velocidade varidvel
do compressor foi efetuado por Avila (2011). O sistema de controle liga-desliga comumente

utilizado em camaras frigorificas apresenta elevado consumo energético e rendimento baixo. Para
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a realizacdo do trabalho foi desenvolvida uma bancada experimental subdividida em trés partes:
sistemas de monitoramento e controle continuos, cdmara de refrigeracdo e inversores de
frequéncia. Da pesquisa proposta sdo apresentados os resultados experimentais com controle
convencional e com o controle elaborado. Os resultados obtidos mostram vantagens como a

melhor estabilizacdo da temperatura e o aumento da eficiéncia operacional da camara adaptada.

Paz (2010) estudou o comportamento em um sistema de refrigeracdo de pequeno porte e
apresentou uma analise da influéncia da mudanca das dimensdes do tubo capilar e da velocidade
de rotacdo do compressor sob o ponto de vista do desempenho e o consumo energético. Os
resultados obtidos mostraram uma 6tima combinacdo de critérios que resultaram em um melhor

rendimento do sistema.

Melo (2004) investigou as caracteristicas de funcionamento de uma vélvula de expansao
eletronica, especifica para refrigeradores domésticos, através da comparagao com um sistema que
utiliza tubo capilar como dispositivo de expansdo. Foi verificado que em termos gerais, a valvula
de expansdo eletrOnica apresentou um menor tempo de pull-down, € um maior consumo de
energia. O autor também observou uma tendéncia clara de diminui¢do do consumo de energia do

sistema modificado com o aumento da carga térmica.

2.3 Dispositivos de expansiao

O sistema de refrigeracdo por compressdo de vapor € composto por quatro componentes
basicos: compressor, condensador, dispositivo de expansao e evaporador. O fluido refrigerante é
o responsdvel pelo processo de retirada de calor de um ambiente transferindo-o a outro ambiente.

A Fig. 2.4 mostra o esquema bdsico de um ciclo de refrigeracdo padrao por compressao de vapor.
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Figura 2.4 Ciclo padrao de refrigeracdo por compressiao de vapor e Diagrama Pressdo x
Entalpia.

O ciclo de refrigeracdo por compressdao de vapor € o principio termodinamico usado na
maioria dos sistemas de refrigerac@o e climatizacdo. E um ciclo dotado de dois reservatérios, um
de baixa temperatura e outro de alta. Faz-se necessdrio um trabalho externo para obter a

transferéncia de calor entre os reservatorios (Wylen, Sonntag, & Borgnakke, 2001).

No ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor o elemento de expansdo regula a vazao de
fluido refrigerante que entra no evaporador e reduz a pressdo do refrigerante desde a pressdo de
condensacdo até a pressdo de evaporagcdo. Vdlvulas de expansdo termostdtica, vélvulas de
expansdo a pressdo constante, tubos capilares e vdlvulas de expansdo eletronicas sdo os principais
tipos de dispositivos usados atualmente. O dispositivo de expansdo e o compressor devem
funcionar em condi¢do de equilibrio entre as pressdes de evaporacdo e condensagdo, de forma a
permitir que o compressor bombeie do evaporador, a mesma quantidade de fluido refrigerante
que o dispositivo de expansdo alimenta o evaporador. Uma condi¢do de fluxo desequilibrada

podera originar o secamento ou o encharcamento do evaporador.

O tubo capilar € um elemento de expansdo que ndo se ajusta as variacdes das condigdes de
operacdo do sistema, em relagdo a condi¢do nominal. Na ocorréncia de tais variagdes o proprio

sistema tende a ajustar-se, fazendo-o sempre com reducao do COP (Marcinichen, 2001).



As vdlvulas de expansdo eletronicas aumentam ou diminuem a drea de passagem de
refrigerante, em resposta as condi¢des de operacdo do sistema. Bem mais complexa que o tubo

capilar, possuem partes mdveis e custo relativamente altos.

2.3.1 Tubo capilar

Em sistemas de pequenas capacidades o elemento de expansdo mais utilizado é o tubo
capilar (Fig. 2.5), que consiste em um tubo de didmetro reduzido e comprimento pré-
estabelecido, conectado na saida do condensador e na entrada do evaporador. O didmetro interno
(D) de um tubo capilar varia de 0,5 a 2,0 milimetros. Seu comprimento (L) varia de 1,0 até 3,5
metros de comprimento, Lauand (2004). Os fluidos refrigerantes halogenados utilizam tubos

capilares com uma relacio L/D variando entre 3 e 30.

O fluido refrigerante liquido adentra o tubo capilar e a medida que passa pelo tubo, a
pressdo diminui devido a friccdo e a aceleracdo do fluido refrigerante, Mesquita (2009). A
diferenca de pressdo desejada pode ser encontrada combinando o didmetro interno com o
comprimento do tubo capilar. O tubo capilar regula a quantidade de fluido refrigerante no
evaporador baseado no principio de que uma massa de refrigerante liquido passard com maior
facilidade através de um tubo capilar que a mesma massa de fluido refrigerante no estado gasoso.
Se o vapor do refrigerante ndo condensado entra no tubo capilar ocorre uma reducao no fluxo de
massa, permitindo ao fluido mais tempo de arrefecimento no condensador. Se o fluido liquido
acumular-se no condensador, ocorre aumento da pressdo e temperatura, resultando no aumento

de fluxo maéssico de refrigerante.

O tubo capilar possui muitas vantagens, dentre elas pode-se destacar a sua simplicidade,
seu baixo custo, a equalizacdo das pressdes com o equipamento desligado, eliminacdo do uso de
um tanque de liquido e reducdo da quantidade de fluido refrigerante. As desvantagens do tubo
capilar sdo a impossibilidade de se ajustar as variacOes de carga térmica, possibilidade de
obstru¢do por elementos estranhos, carga de fluidos refrigerantes dentro de limites estreitos e

reducgdo da eficiéncia com variacdes de carga térmica.
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Figura 2.5 Tubo Capilar

2.3.2 Valvula de expansao eletronica

Uma vélvula de expansdo eletronica (VEE) promove um controle mais preciso e eficiente
do fluxo de fluido refrigerante, tendo como principal vantagem a economia de energia. Existem
trés tipos de vadlvulas de expansdo eletronicas: as vélvulas acionadas por motores de passo, as de

pulso de largura modulada e as vélvulas analdgicas.

Uma VEE acionada por motor de passo opera por meio de engrenagens que promovem
movimentos lineares. Os movimentos lineares ocorrem devido a rotacdo de uma vdlvula de
agulha magnética, que se move quando sdo aplicados sinais elétricos a bobina. Utilizando-se uma
combinacdo apropriada de sinais (pulsos), a bobina induz o rotor da valvula a se mover
gradualmente. A aplicacdo de varios pulsos de sinais faz com que o mecanismo da valvula se
movimente através de uma série de etapas na dire¢do escolhida, adaptando a valvula a posi¢ao

desejada.

A VEE possui algumas vantagens quando comparadas com as vélvulas de expansdo
termostatica: promove um controle mais exato da temperatura e do superaquecimento a pressao
varidvel, operam com menores pressoes de condensagdo, nao necessitam de ajuste e resultam em
economia de energia. A Figura 2.6 mostra o esquema de uma vélvula de expansdo eletronica

com seus respectivos componentes.
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Figura 2.6 Vdlvula de expansdo eletronica. Fonte: Danfoss.

O sinal para o controle das valvulas de expansdo eletrdnica contam com um termistor,
sensor para tomada de temperatura, instalado na linha de suc¢do do compressor. O termistor se
comunica com um microprocessador, que coloca em acao a valvula eletronica, fazendo com que

aumente ou diminua a passagem de fluido refrigerante liquido para o evaporador.

2.3.3 Superaquecimento e subresfriamento

O superaquecimento na saida do evaporador garante que o fluido refrigerante retorna ao
compressor no estado de vapor superaquecido a baixa pressdo € que sua temperatura seja
suficiente para suprir o resfriamento do conjunto mecanico e elétrico, evitando que a temperatura
de descarga do compressor, atinja valores acima da temperatura de carbonizacdo do O6leo

(Boletim Técnico- ELGIN, Ago/08).

O grau de sub-resfriamento tem por funcdo garantir que o condensador rejeite o calor do
sistema e condense todo o fluido refrigerante, garantindo a entrada de fluido refrigerante liquido
no dispositivo de expansdo. Este parametro permite avaliar a quantidade de fluido refrigerante
ideal no sistema. E calculado pela diferenca da temperatura na linha de liquido e a temperatura
de saturacdo no condensador. A temperatura de condensacao saturada é medida com o transdutor
de pressdo e convertida em pressdo pela tabela de fluido refrigerante R-22 (ANEXO A). A

temperatura da linha de liquido € encontrada usando termOmetro de resisténcia.
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3. MATERIAIS E METODOS

O presente capitulo descreve a metodologia usada neste trabalho, desde a bancada
experimental até a execugao dos ensaios no Laboratério de Armazenamento Térmico e tubos de
Calor, FEM, UNICAMP. Sera apresentada uma descricdo da bancada experimental de testes,
seus componentes, suas especificacdes técnicas e suas dimensdes. Toda a parte referente a
aquisicdo de dados, desde os sensores de temperatura, sensores de pressdo, sensores de vazao até

a visualizacdo em uma tela de computador serd exposta.

A bancada experimental de testes foi instrumentada com sensores de temperatura, pressao e
vazdo volumétrica simbolizada pelas letras T, P e V, respectivamente. E composta por dois
subsistemas: subsistema primario e subsistema secundario. O subsistema primério é dotado dos
seguintes componentes: uma unidade condensadora ( constituida de um compressor hermético
monofdsico e um condensador com ventilagdo forcada de ar), um evaporador e dispositivo de
expansdo (tubo capilar e VEE). Pelo subsistema primdrio circula o fluido refrigerante primario
(Clorodifluorometano, R-22). O subsistema secundario possui uma bomba para circulacdo do
fluido secundério (Alcool etilico), um trocador de calor (evaporador) e um fancoil. Um esquema

da bancada é mostrado na Fig. 3.1.

13



Tubo capilar

T3-T.evaporagdo P1-P. cond.
N D—'Q T2-T. cond.
@ Valvula de bloqueig
VEE
V-Medidor de vazao %
T5-Tef >
('\P e Valvula de bloqueio
Fancoil A
5 g
5 a
Te-Tsf a &
® 9 g
Bomba 3 |
P2-P.succdo
T1-T. descarga

T4—T.<$Jct_:§.o ﬁ) @ @

Compressor

Figura 3.1. Descricao da bancada experimental.

As propriedades dos fluidos refrigerantes primdrio e secunddrio sdo mostradas na tabela 3.1.

Tabela 3.1 Propriedades termofisicas dos fluidos refrigerantes. Paixao, 2009

Propriedades R-22 Alcool etilico
Temperatura de ebuliciao (°C) -40.9 78,4
Massa especifica (kg/m>) 1200 790
Viscosidade (mPa.s) 0,206 1,40

3.1 Unidade condensadora

Na bancada experimental foi utilizada uma unidade condensadora da fabricante EMBRACO,

modelo UNE9213E (Fig. 3.2) doada pelo INSTITUTO ELDORADO.

14



Figura 3.2 Unidade condensadora hermética. Fonte: Embraco.

Esta unidade condensadora possui um compressor com médio torque de partida (MBT) e

€ dotado das especificagdes mostradas na tabela 3.2.

Tabela 3.2 — Especifica¢des da unidade condensadora

Modelo UNE9213E
Velocidade de Rotac¢ao (rpm) 2500
Poténcia Média (HP/W) 1/551
Refrigerante R-22
Voltagem 220V
Capacidade Frigorifica 1300 Kcal
Corrente Elétrica 35A
Frequéncia 50/60 Hz

O compressor tem a funcdo de aumentar a pressdao do fluido refrigerante e promover a

circulacdo desse fluido no sistema.
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3.2 Evaporador
O evaporador é um trocador de calor de tubos concéntricos com fluxo em contracorrente na

qual o fluido primério circula pelo interior de um tubo de cobre de 1300 mm de comprimento e

didmetro interno de 6 mm. O fluido secunddrio circula pela drea do trocador de calor com 17 mm

0 Alcool etilico

de didmetro interno do tubo exterior conforme mostra a Fig. 3.3.

R-22

8 Alcool etilico

Figura 3.3 Evaporador com fluxo em contracorrente.
3.3 ETS-6 034G5100

A vélvula de expansdo eletronica utilizada neste trabalho € da fabricante Danfoss, modelo
ETS- 6, 034G5100. E uma VEE leve e compacta, com intercambialidade para todos os
refrigerantes comuns e possui operacdo bifluxo. As especificagdes técnicas da valvula de

expansao eletronica usada no presente trabalho sdo descritas na tabela 3.3.
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Tabela 3.3 Especificacoes técnicas da VEE ETS-6, 0345100

Pressao max. de trabalho 47 bar

Refrigerantes compativeis R134a, R404A, R407C, R410A, R22 e outros

Oleos lubrificantes Todos os 6leos minerais e Polioéster

Faixas de Temperatura ambiente (°C) -30°C a70°C

Faixas de Temperatura do -30°C a70°C

refrigerante (°C)

Humidade <95%

Modulacao Ima permanente tipo operacao direta de motor
de passo

Método de excitacao 1-2 fases

Velocidade de excitacao (pps) 30a90

Para o emprego da VEE descrita acima foi utilizada uma placa microprocessada para

controle desenvolvida pelo Instituto Eldorado (Fig. 3.4) com as seguintes caracteristicas:

Bornes para as saidas para o acionamento do motor de passo da valvula de

expansao (5 vias);

e Trés sensores de temperatura do tipo NTC 10K, faixa de operacdo de -50°C a
75°C, resolucgao de 0,1°C;

e  Pressostato (utilizando transdutor SB69-200 A) 0 a 200 PSI/ 0 a 13.8 BAR;

e Display dedicado baseado em 4 displays de 7 segmentos, 3 leds de status
( refrigeracdo, ventilador e degelo), 2 leds para indicagdo de escala Celsius e
Farenheit;

e Numero de passos de 0% aberto (0 V) a 100% aberto (3V);

e Numero de pulso por segundo ( 0 a 999).

17



Figura 3.4 Controlador da VEE ETS-6 034G5100.

3.4 Sistema de fluido secundario

Uma bomba (Fig. 3.5) dispondo de um controle de velocidade varidvel de 0 a 3450 rpm
promove a circulagdo do dlcool etilico pelo evaporador retirando calor do mesmo e fornecendo
desta maneira capacidade térmica para o ar condicionado. A bomba do circuito secundério de
refrigerante € do tipo monobloco com junta de vedagdo mecanica. Para o controle da velocidade

de rotagdo utilizou-se um inversor de frequéncia (Fig. 3.6), no médulo potencidometro.

As caracteristicas do inversor de frequéncia da bomba encontram-se na tabela 3.4 e as

especificacdes técnicas da bomba encontram-se na tabela 3.5.
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Figura 3.5 Bomba do fluido secunddrio.
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Figura 3.6 Inversor de frequéncia para controle da bomba.

O refrigerante secundario circula pelo fancoil (Fig. 3.7) retirando a carga térmica do ambiente
a ser refrigerado. A capacidade do trocador de calor do sistema de condicionamento de ar € de
600 W e possui 4 passos com 8§ tubos por passo; possui sec¢do transversal de 270 mm de
comprimento, 220 mm de altura e profundidade de 140 mm. Um ventilador centrifugo, dotado de
um motor trifdsico de 184 W € acoplado ao trocador de calor. A velocidade de rotacdo do fancoil
varia de 0 a 3450 rpm e possui capacidade médxima de 8,5 m*/min. A velocidade de rotacao do

motor € controlada por um inversor de frequéncia (Fig. 3.8), cujas caracteristicas estdo

disponiveis na tabela 3.6.
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Figura 3.7 Fancoil.
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Type DF5-322-075
Article No.231352
Input

Output
4

0.5
Motor 0.75kW(230V)

Figura 3.8 Inversor de frequéncia para controle do fancoil.

Tabela 3.4 EspecificacOes da bomba

Motor 220 Vac Trifasico
Potencia (Watt) 368

Vazao (L/min) 4 a40

Altura (mca) 5a38

Velocidade (rpm) 3450

Modelo P 500 T
Fabricante KSB
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Tabela 3.5 Especificacdes do inversor de frequéncia da bomba

Motor 220 Vac Trifasico
Potencia (Watt) 1.5 kW

Type DF5-322-1K5
Input 1/73 AC 230V
Output 3 AC 0a360Hz
Fabricante Moeller

Tabela 3.6 EspecificacOes do inversor de frequéncia do ventilador do fancoil

Motor 220 Vac Trifasico
Potencia (Watt) 0.75 kW

Type DF5-322-075
Input 1/3 AC 230V
Output 3AC 0 a360Hz
Fabricante Moeller

3.5 Sistema de aquisicao de dados e monitoramento

O sistema de aquisicao de dados (DAQ) € responsdvel pelo controle da aquisi¢do dos dados
permitindo ao usudrio monitorar, comandar e mensurar o processo de aquisi¢io de dados. Os
DAQ’s armazenam os sinais obtidos em forma de arquivos, permitindo sua consulta a qualquer
momento. Estes programas permitem a visualizacdo e edi¢do de dados. Também permitem a

geragdo de relatdrios e outros documentos impressos.

A aquisicdo de sinais foi realizada pelo registrador Field Logger da NOVUS
AUTOMATION. E um equipamento de aquisicio e registro de varidveis analégicas. Opera como
um registrador eletronico de dados, armazenando as informacdes adquiridas em sua memoria
interna para andlise posterior. Opera também como um moddulo remoto de medi¢do em tempo

real, que ndo possui memoria interna e adquire as informacdes e transmite para um sistema
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supervisorio. As caracteristicas técnicas da placa de aquisi¢cdo de dados encontram-se na tabela

3.7.

Tabela 3.7 Especificacdes da placa de aquisi¢do de dados

ESPECIFICACAO TECNICA
Entrada de Sinal 8 canais de entrada configurdveis
Impedancia de Entrada 4 a20 mA: 100Q2
Resolucao interna 20.000 niveis (>14 bits)
Capacidade de registros 128.000 registros
Taxa de amostragem Entre 550ms e 959ms
Alimentacio (POWER) 85 a 265 Vca (50/60) Hz
Temperatura de trabalho 0as5°C
Grau de Protecao 1P30
Comunicacao Serial Padrao RS485

O processamento e monitoramento de dados foi realizado utilizando-se um computador com
processador intel Core i3 560, 2,93 GHz, RAM 2GB. A interface entre o usudrio e o hardware de
aquisicdo de dados € feita em forma de graficos disponivel no préprio sistema DAQ Field Chart

Novus.

Um diagrama esquematico do sistema de monitoramento e controle é mostrado na Fig. 3.9.
Temperaturas no circuito principal e secundério e as pressdes no circuito principal foram as
medidas fisicas que foram diretamente medidas pelo sistema DAQ utilizado. De posse destas
medidas, utilizando as propriedades termodindmicas do fluido refrigerante R-22, modelos
matematicos, sdo encontrados outros parametros: capacidade frigorifica, vazdo em massa de R-

22, temperaturas de saturacdo e o COP.
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Figura 3.9 Diagrama esquematico do sistema de aquisi¢do de dados.

Termopares, termdmetros de resisténcia, sensores de pressdo e medidores de vazdo foram
instalados em pontos estratégicos, conforme mostrado na figura 3.1 para a obten¢do das medidas

uteis na avaliacdo dos parametros do ciclo frigorifico.

3.5.1 Medidas de temperatura

As medidas das temperaturas da bancada experimental de ensaios foram feitas por meio de
termopares tipo T (Fig. 3.10) e termOmetros de resisténcia (PT-100), (Fig. 3.11). Foram
utilizados 2 termopares e 5 termOmetros de resisténcia para monitoracdo das temperaturas na
bancada experimental. O termopar utilizado foi do tipo T que é um dos termopares mais
utilizados com uma ampla faixa de temperatura de trabalho (-270°C a 400°C). Sao formados por
dois elementos: o termoelemento positivo (TP) e o termoelemento negativo (TN). Este formado
por 55% de cobre e 45% de niquel e aquele feito de cobre. A forca eletromotriz (fem) produzida
varia de -6mV a 20mV. E um componente resistente a corrosdo , atmosferas imidas e adequado

para medigdes de temperatura abaixo de 0°C e largamente utilizado em aplicacdes industrias.
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Figura 3.10 Termopar tipo T.

Os termOmetros de resisténcia sdo sensores de temperaturas baseados no principio de
variacao da resisténcia elétrica de um metal, em fun¢do da temperatura. Possuem alta estabilidade
mecanica e térmica, resisténcia a contaminacgao, relacdo Resisténcia x Temperatura linear, desvio
com uso e envelhecimento desprezivel, e bom sinal elétrico de saida. Sua faixa de operagdo varia

de -200°C a 650°C.
A termoresistencia de platina (PT-100), devido sua precisdo e estabilidade é amplamente

utilizada na industria e foi usado no presente trabalho. Também conhecida por RTD ou PT100,

apresenta uma resisténcia 6hmica de 100 Q a 0°C.
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Figura 3.11 Termdmetro de resisténcia.

As curvas de calibracdo dos termopares e dos termometros de resisténcia e os procedimentos

usados na calibracdo do medidores de temperaturas sdo descritos no APENDICE A.

3.5.2 Medidas de pressao

Para verificacdo das pressdes do circuito primdrio de refrigeracdo, fez-se uso dos
transdutores de pressdo da WIKA Transmitter ECO — 1 ( Fig. 3.12). Para a medida da pressao
de condensagdo utilizou-se o transdutor de pressao modelo 8430336/ECO -1, com faixa de
operacdao de 0 a 25 bar e com incerteza de medi¢do de 0.01V. O transdutor de pressdo utilizado
para a medida da pressdo de evaporacdo foi o modelo 8391956/ECO-1, com faixa de operacdo de
0 a 10 bar e com incerteza de medi¢do de 0.02V. Os transdutores foram alimentados por uma

fonte com tensao 12V, e realizada conforme ilustra a Fig. 3.13.
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Figura 3.12 Transdutor de pressdao WIKA Transmitter ECO-1.

A calibracdo dos sensores de pressdo foi desenvolvida no Laboratério de Metrologia do
Centro de Tecnologia da Unicamp, usando-se a balanca de peso morto. O sinais oriundos dos
dois sensores foram adquiridos pelo médulo Data Logger, usando as equacdes de calibracdo

conforme ANEXO B.
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Figura 3.13 Diagrama esquemdtico da montagem dos sensores de Pressdo.

3.5.3 Medida de vazao

As medidas de vazdo madssica do fluido refrigerante R-22, foram obtidas por métodos
indiretos. Tendo-se a vazao volumétrica do fluido secunddrio medido por um sensor tipo turbina
(Fig. 3.14), com saida para um mostrador eletronico digital e placa conversora de sinal de
frequéncia para tensdo, que acondiciona o sinal de entrada para a placa de aquisicdo de dados. As

caracteristicas técnicas do medidor de vazao utilizado encontra-se na tabela 3.8.

Os medidores de vazdo da série FTB790 sao configurados com uma curva de calibracdo de
fabrica, ndo sendo possivel alterd-la. A curva de calibragdo € armazenada permanentemente na
memoria do medidor. As configuragdes da calibracio do medidor de vazdo sdo corretas para
fluidos da categoria do proposto trabalho. As leituras da vazao volumétrica do fluido secundario

foram obtidas diretamente pela leitura no display do medidor de vazdo.
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Figura 3.14 Medidor de vazao volumétrica tipo turbina.

Tabela 3.8 Especificacdes técnicas do medidor de vazao

Tipo Turbina

Série FTB791

Fabricante OMEGA

Faixa de medida 1,9a37,9 LPM/ 0.5 a 10 GPM
Faixa de temperatura -10a 60 °C

Pressao Maxima 103 bar

Fluxo Maximo 56.8 LPM/ 15GPM

Faixa de velocidade 0.2a3.2m/s

Conexoes Y2 in

A unidade para vazdo volumétrica utilizada no medidor de vazao foi o galdo por minuto
(GLM). Para a utilizagdo das equagdes termodindmicas, para obtencdo da carga térmica no
evaporador e da potencia de compressao, fez-se necessdrio encontrar a vazao massica de R-22.

Para converter a vazao volumétrica de fluido secundério para vazdo madssica fez-se necessrio

30



conhecer a massa especifica do fluido secundério circulando pelo medidor. Buscaram-se as
caracteristicas do fluido secunddrio e usando a tabela 3.1, pdde-se aplicar a equacdo 3.1 parar

encontrar a vazao massica do fluido secundario.

Ty = Q.p 3.1

. , - L. . L. , . L. 3
Onde my;. € a vazdo mdssica do fluido secundério em g/s, Q € a vazdo volumétrica em m’/s

z 700 2 1° 3
e p € amassa especifica do dlcool etilico em g/ m”.

3.6 Analise de erros experimentais

Segundo Ismail (2009), o erro € a diferenca entre o valor real e o valor medido de uma
grandeza. Esta variacdo € fundamental a todos os sistemas de medidas. Esta pode acontecer
devido ao fato da grandeza a ser medida exibir varia¢Oes significativas e o sistema de medidas,
incluido todos os elementos como transdutor, condicionador de sinal, conversor, registrador € o
operador podem inferir erros nas medidas. Dependendo da fonte, o erro se classifica em
sistemadtico e aleatdério. Os erros sistemdticos sdo provocados por causas identificidveis e podem
ser eliminados. Subdividem-se em quatro tipos: instrumental, observacional, ambiental e tedrico.
Os erros aleatdrios sdo devido as flutuagdes positivas e negativas que fazem com que metade das
medidas sejam maiores e outra metade menores. As fontes dos erros aleatérios ndo sdo sempre
identificdveis e as principais fontes de erros pode-se incluir: os erros de paralaxe, erros devido as

flutuagdes da tensdo de linha, temperatura de um sistema, entre outros.

Ao relatarmos o resultado de uma grandeza fisica, faz-se necessdrio uma indicagdo
quantitativa da qualidade dos resultados. A incerteza de medi¢ao € utilizada nesse contexto como
atributo para determinar a qualidade de um sistema de medicdo. A incerteza do resultado de uma
medida exprime a falta de conhecimento associado a grandeza a ser medida. O resultado da
medida de uma grandeza fisica é somente uma aproximacao do valor da grandeza medida devido
a incerteza proveniente dos erros aleatdrios e da corre¢do deficiente do resultado devido aos erros

sistematicos.
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Os termopares e os termOmetros de resisténcia foram calibrados, conforme descrito no
item 3.5.1. Logo a incerteza relacionada a cada medidor é o resultado da curva de calibragdo. A
tabela 3.9 e 3.10 mostra as incertezas relacionadas aos termopares e aos termdOmetros de

resisténcia, respectivamente.

Tabela 3.9 Incerteza dos termopares

Instrumento Incerteza
Temperatura na entrada do fancoil +0.25 °C
Temperatura na saida do fancoil +0.25 °C

Tabela 3.10 Incertezas dos termOmetros de resisténcia

Instrumento Incerteza
Temperatura de descarga +0.20°C
Temperatura na saida do condensador +0.30°C
Temperatura na saida do tubo capilar/VEE +0.25°C
Temperatura de suc¢cao do compressor +0.30°C
Temperatura ambiente +0.35°C

3.7 Dimensionamento do tubo capilar

O comprimento e o diametro do tubo capilar sdo parametros dificeis de dimensionar por
métodos diretos ou formulas prontas, pois € necessario encontrar o ponto de equilibrio
correspondente a temperatura de evaporagdo. A determinagdo dos parametros, em muitos casos, é

alcancada por testes experimentais.

Caso o tubo capilar esteja dimensionado de forma a impor uma restricio maior que a
necessdria, este ndo permitird a passagem de toda vazdo de fluido refrigerante bombeado pelo
compressor. Isto levard a uma diminui¢do da pressdo de evaporacdo e aumento na pressdao de
condensacdo, bem como uma redu¢do no COP, devido a um maior consumo de energia pelo

compressor. Caso a restricdo imposta for menor que a necessaria ocorrerd um esvaziamento no
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condensador e inundacdo no evaporador, o que também ocorrera uma diminui¢do do COP devido
a reducdo da carga térmica absorvida no evaporador. Variagdes de carga térmicas provocam

efeitos semelhantes aos expostos acima (Fiorelli, 2000).

O método utilizado para o dimensionamento do tubo capilar da bancada experimental de
testes foi eminentemente experimental, onde utilizou-se como ponto de referéncia para o
dimensionamento do tubo capilar o programa Dancap Version 1.0. Trata-se de um programa
disponibilizado pela Danfoss, onde de posse do tipo de fluido refrigerante, capacidade frigorifica
do compressor, temperatura de evaporagdo, temperatura de condensacdo e superaquecimento
(Tab. 3.11), pode-se estimar uma ampla faixa de valores de didmetro interno e comprimento do
tubo capilar, (Tab. 3.12). O valor em destaque mostra as dimensdes usadas no presente

trabalho.

Tabela 3.11 Dados de entrada para dimensionamento do tubo capilar

DADOS DESCRICAO
Refrigerante R-22

Poténcia do Compressor 1300 kCal
Temperatura de Evaporacao 2°C
Temperatura de Condensacao 40°C
Superaquecimento 5°C

Tabela 3.12 Dimensoes recomendadas para o tubo capilar

COMPRIMENTO (m) DIAMETRO INTERNO (mm) DIAMETRO (in)

0.51 1.07 0.042
0.64 1.12 0.044
1.10 1.24 0.0488
2.77 1.50 0.059
4.17 1.63 0.064
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3.8 Parametros do sistema de refrigeracio por compressao de vapor

Os célculos dos parametros foram realizados com a manipulacio das grandezas fisicas
obtidas pelos sensores, transdutores e medidores de vazdo, aplicando-se as propriedades
termodindmicas do fluido refrigerante a modelos matemdticos a serem descritos nos proximos
itens, obteve-se a determinacdo dos parametros ndo mensurdveis do sistema: coeficiente de

desempenho, vazao mdssica de R-22, poténcia de compressao e a carga térmica no evaporador.
3.8.1 Carga térmica no evaporador e vazio massica de R-22

A carga térmica no evaporador € a quantidade de calor por unidade de tempo que o
evaporador absorve. Aplicando-se a primeira lei da termodinamica para um volume de controle

no evaporador (Fig.3.15) com duas entradas e duas saidas tem se a equagdo 3.8.

dEv.c . . ) 1,
T =Q—W+Zme<he+§Ve +gZe)

— X (hs +3 VZ + g2, ) 3.8

Aplicando-se as condi¢des de operacdo em regime permanente para um volume de

controle, temos:

gZe = ng =0 3.9
—VE=VE=0 3.10
W=0 3.11

. O volume de controle ndo se move em relacdo ao sistema de coordenadas (equagdo 3.9),

as velocidades em relacdo aquele sistema sao velocidades relativas, portanto nulas na superficie
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de controle (equagdo 3.10), e ndo ha trabalho associado ao volume de controle (equacdo 3.11).

dEv.c dmv.c
— =0 3.12
dt dt
. Se a massa de cada ponto do volume de controle é constante ao longo do tempo
(equagdo 3.12), temos:
T T
PO ﬁ) p
—> —>
m R-22 q\) @
he T T hs
< <— ?
m Alc
hs he

Figura 3.15 Volume de controle no evaporador.

Considerando as simplificacdes para um volume de controle em um trocador de calor
para o fluido primdrio e para o fluido secundario em condi¢des de regime permanente, a carga

térmica no evaporador ¢é dada pela equagdo 3.13.

Para o fluido refrigerante:

QR.—ZZ = mR—ZZ(hR—ZZ,s - hR—zz,e) 3.13

Onde Qg_;, € a carga térmica no evaporador, mgz_,, € a vazdao madssica de fluido
refrigerante R-22, hp_,, s € a entalpia de safda de R-22 no evaporador e hg_,,. € a entalpia de

entrada de R-22 no evaporador.

Para o fluido secundario, temos a equagdo 3.14.
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Q;4lc = mAlc(hAlc,s - hAlc,e) 3.14

Onde Q4 € o calor recebido pelo dlcool etilico, 1my;. € a vazdo mdssica do fluido
secunddrio (élcool etilico), hy s — € a entalpia de saida do fluido secundério no evaporador e

haice € aentalpia de entrada do fluido secunddrio no evaporador.
Qr-22 = Quic = Qevap 3.15

m B mAlcCpAlc(TAlc,s_TAlc,e) 3.16
R-22 — :
(hr—22,s—hR-22,¢)

Aplicando a lei da conservacdo da energia (equagdo 3.15), considerando que no sistema
nio hé perdas de calor e de posse das entalpias e das temperaturas do fluido refrigerante e do
fluido secundario, na entrada e na saida do trocador de calor, a vazao em massa do R-22 é obtido

pela seguinte equagdo 3.16.

Onde: Cpy,. € calor especifico do dlcool etilico, TAlc,s ¢ a temperatura do édlcool etilico

na saida do evaporador e Ty, € a temperatura do dlcool etilico na entrada do evaporador.

3.8.2 Coeficiente de desempenho
O Coeficiente de desempenho (COP) define a eficiéncia em um sistema frigorifico. E uma

grandeza adimensional e € utilizada para expressar a relagdo entre a carga térmica do evaporador

(Qevap) e o trabalho gasto na obten¢do da mesma (mep_).

cop = 2evar. 3.17

comp.
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O coeficiente de desempenho pode ser obtido matematicamente pela equagao 3.17. Onde

Wcomp. ¢ a potencia de compressao [kW], e Qevap ¢ a carga térmica do evaporador [kW].

A poténcia de compressdo € a energia, por unidade de tempo, necessdrias para elevar a

pressdo do fluido refrigerante até a pressdo de condensacdo (equacio 3.18).

Wcomp. = Mp_2 (hR—zz,s - hR—ZZ,e) 3.18

Conhecidas as pressdes e as temperaturas do fluido refrigerante na entrada e saida do
evaporador, bem como a temperatura de entrada e saida do compressor, o COP do ciclo
termodinamico também pode também ser definido em funcdo das entalpias (equacdo 3.19) e

pode ser representada por:

COP=—T7T"— 3.19

Onde hl representa a entalpia de saida do evaporador, h2 € a entalpia na entrada do
condensador, e h4 a entalpia na entrada do evaporador. As variagoes de entalpia (hl - h4) e
(h2 - hl), sdo a carga de refrigeracdo especifica e o trabalho especifico de compressio,

respectivamente.

Diferencas significativas ocorrem entre o ciclo real e o ciclo padrdo de refrigeragdo por
compressao de vapor, descrito no item 2.2 (Fig. 3.16), dentre as quais cita-se as quedas de
pressdo nas linhas de suc¢do e descarga, bem como as perdas de carga no evaporador (AP;) e no
condensador (APy). Outra diferenga importante € o subresfriamento no fluido refrigerante na saida
do condensador, necessario para que as “bolhas” ndo atrapalhem o processo de expansdo e o
superaquecimento na linha de succdo, que evita que gotas de liquidos adentrem o compressor,

provocando quebra no compressor € uma redugdo na efici€éncia volumétrica de compressao. O
processo de compressdo no ciclo tedrico € isentropico (S;=S;), no ciclo real, devido as perdas

como ruidos, vibrag¢des e atrito tornam o processo de compressio politropico (S;#S>).
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Figura 3.16 Alteracdes entre o ciclo padrdao e real de refrigeracdo. Fonte: Eficiéncia

Energética em Sistemas de Refrigeracao Industrial e Comercial, 2005.

Alguns parametros influenciam o coeficiente de desempenho do ciclo. A reducdo da
temperatura de evaporacao ou aumento da temperatura de condensa¢do promovem a diminui¢dao
do COP. O subresfriamento garante que s6 haja liquido no dispositivo de expansdo, aumentando
a troca térmica e promovendo assim o aumento do coeficiente de desempenho. O
superaquecimento garante a entrada de fluido gasoso na entrada do compressor. Aumentando-se
o valor do superaquecimento até a faixa aceitdvel pelo fabricante, 0 aumento do coeficiente de

desempenho € verificado.

Para a determinagdo do COP, fez-se uso da equacdo 3.17 com algumas consideragdes: as
diferencas de pressdes no condensador, evaporador, linha de liquido e linha de succdo foram
despreziveis quando comparadas com a diferenca de pressdo de condensacdo e evaporagdo. Para
andlise do COP sdo levadas em consideracdo a temperatura de evaporacdo, a temperatura de

condensacdo, o grau de superaquecimento e o grau de subresfriamento.
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3.8.3 Eficiéncia total de compressao

O principal distanciamento entre o ciclo real e o ciclo padrdo ocorre no compressor. A
razao entre o trabalho isentrépico de compressao e o trabalho real de compressao ¢ definida como
eficiéncia isentropica de compressdo. Para compressores alternativos a eficiéncia isentropica de
compressao acontece em consequéncia do atrito entre as superficies com movimentos relativos e
a perda de carga nas vélvulas que contribuem para a diminuicdo da eficiéncia de compressdo e

variam de 65% a 70% (Silva, 2005).

A eficiéncia total do compressor pode ser encontrada pela equagdo 3.20.

fe = —eome 3.20

Wreal

A poténcia real de compressao pode ser encontrada por trés maneiras distintas: a poténcia
elétrica nominal (dada pelo fabricante do compressor), a poténcia mecanica do eixo de rotagdo e
a poténcia elétrica real (medida por instrumentos). No presente trabalho, adotou-se a poténcia
elétrica real, para as andlises de eficiéncia energética do compressor (equacao 3.21).

Wyear = U.1.cos(o) 3.21

Onde U € a tensdo elétrica do compressor, I é a corrente do compressor e cos(¢) é o fator
de poténcia do compressor. Para o fator de poténcia de 0.92 a poténcia fornecida ao compressor
¢ encontrada diretamente pela multiplicacdo da tensdo elétrica pela corrente do compressor.

Estas medidas foram adquiridas pelos instrumentos elétricos mostrados na Fig. 3.17.
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Figura 3.17 Voltimetro e Amperimetro.

A quantidade de fluido refrigerante R-22 adequada para o sistema foi encontrada
experimentalmente tendo-se como parametro o grau de superaquecimento na linha de succao,
que deve estar em torno de 5°C, conforme recomendacdo do fabricante. Para obter o grau de

superaquecimento utilizou-se a equacao 3.18.

SA = Tsucg — Tevap 3.18

Onde SA é o grau de superaquecimento, Tsuc¢ € a temperatura na linha de suc¢do
medida a 20 cm da entrada do compressor e Tevap € a temperatura de evaporacao, obtida através
da pressao lida no transdutor de pressao na vélvula de servico de suc¢do. Essa pressao de sucgio
corresponde a uma temperatura de evaporacdo, cuja relacdo € obtida pela tabela pressdo x

temperatura do fluido refrigerante R-22.

Vapor de fluido refrigerante foi sendo adicionado aos poucos no sistema com o tubo
capilar como dispositivo de expansdo. As velocidades do fancoil e da bomba de fluido secundario

estavam em suas rotacOes mdaximas. Nestas condigdes encontrou-se uma faixa de
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superaquecimento de 5°C, que neste trabalho foi considerado a carga de fluido adequada para a
bancada experimental de testes. De posse destes dados iniciou-se a bateria de ensaios para a

obtencdo dos parametros acima descritos.

Baseando-se na Tab. 3.12, foram executados alguns testes para o dimensionamento do tubo
capilar e foi verificado que o tubo capilar mais adequado para a presente bancada de testes € o

de comprimento 1.80 m e diametro interno de 1.27 mm (0.05 in).

A vazio mdssica do fluido secundério é controlada pela velocidade da bomba. A velocidade
de rotacdo da bomba foi mantida na velocidade de 1725 rpm. O motivo pelo qual foi limitada (e
posteriormente fixada) a rotacdo foi para obter uma variagdo significativa de temperatura de

entrada e saida do evaporador, para ter uma estimativa mais precisa da vazao de R-22.
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4. ANALISE EXPERIMENTAL

As condi¢des operacionais nominais do sistema de refrigeracdo sdo determinadas pelo

fabricante da unidade condensadora e sao mostradas na Tab. 4.1.

Tabela 4.1 Condi¢des nominais de funcionamento

ELEMENTO CONDICAO NOMINAL

Evaporador Pressao de evaporacdo (Pe): 3.7 a 4.0 bar
Temperatura de evaporacado (Te): 0 a3 °C
Condensador Pressdo de condensacao (Pc): 13.5 a 15.5 bar

Temperatura de condensagado (Tc): 35 a 50 °C

Poténcia do Compressor 1 HP (756.8 W)
Temperatura ambiente 21a27°C
Superaquecimento 5a7°C
Subresfriamento 3as5°C
Vazao massica 11 g/s
Tensao Elétrica 220V
Corrente Elétrica 344 A

Da mesma forma que as condi¢cdes nominais da unidade condensadora descritas na tabela
acima, faz-se necessdrio conhecer as faixas de temperaturas médias desejadas em cada

componente do subsistema secundario, conforme mostra a Tab. 4.2.

Tabela 4.2 Temperaturas desejadas do subsistema secundario

ELEMENTO VALORES
Temperatura na entrada do Fancoil 7al3°C
Temperatura na saida do Fancoil 12a17°C
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4.1 Testes experimentais com o tubo capilar

Alcancar as condi¢des de operacdo nominais pela unidade condensadora foi uma tarefa ardua.

Para sistemas de refrigeracdo diferentes resulta em resultados experimentais diferentes, porém

um padrdo de comportamento peculiar é observado para todos os sistemas de refrigeracao.

Para o desenvolvimento dos ensaios experimentais foi necessdrio atingir as condi¢des de
regime permanente, o que ocorreu aguardando o funcionamento do circuito por um tempo médio
de 30 min. Apds a estabilizacdo das medidas dos sensores de temperatura, pressdo e vazio de
fluido secundario, os dados do sistema foram coletados. Oito testes experimentais foram

conduzidos, aumentando-se progressivamente a carga térmica no evaporador. Os resultados sao

mostrados na Tab. 4.3.

Tabela 4.3 Parametros medidos para os ensaios experimentais com o tubo capilar

Carga térmica (W) 608 736 760 811 912 1036 1062 1071
Temperatura de 52.5 54.6 54.4 55.6 58.8 61.6 64.7 66.7
descarga (°C)
Temperatura na saida 35.5 35.8 36.3 36.4 35.7 35 35.2 36.1
do condensador (°C)
Temperatura de 0.5 0.9 1.8 2.3 34 3.9 4.9 6.2
succao (°C)
Temperatura na saida 14.5 14.4 14.8 15.1 15.5 16.2 16.6 17.3
do fancoil (°C)
Temperatura na 9.1 10.1 11.2 11.8 12.8 13.5 14.3 15.2
entrada fancoil (°C)
Pressao de 13.1 13.4 13.5 13.7 13.9 14,1 14.2 14.4
condensacao (bar)
Pressao de 34 3.5 3.6 3.7 3.8 3.9 4.0 4.3
evaporacao (bar)
Tensao 225 225 225 226 226 226 226 225
Elétrica (V)
Corrente 2.81 2.83 2.95 2.97 2.99 3.01 3.05 3.08
Elétrica (A)
Vazao massica do 4430 4430 4430 4430 4430 4430 4430 44.30

alcool etilico (g/s)
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As entalpias necessdrias para a obtencdo do coeficiente de desempenho, carga térmica do
evaporador e poténcia de compressdo foram obtidas pelo programa Coolpack (Fig. 4.1).
Selecionando-se o ciclo de um estigio no programa e inserindo os valores da pressio de
evaporacdo, da pressdo de condensacdo, do grau de superaquecimento e do grau de

subresfriamento encontraram-se os valores das entalpias necessdrias a andlise do ciclo.

[

Cycle input

e — e —
i Select cycle type:  Cycle creation |
* One stage " Two stage, clozed intercoaler :
7 Twostage, open intercooler ¢ Two stage. open intercooler, load at intermediate pressure | |75 Cooie o |
Cycle name: | ¥ Draw cycle Update
Yalues: — Calculated:
Evaporating bemperatire: I |Ear - Condensing temperature: [4.98 iEar v] Qe [kl kal
Superkheat: 1'1':"3 K - Subcooling: 0.0 Kk - 10000000
D'p evaparator: 0.oo Bar - Dip condenzer; 0.00 Bar ~| |UYelkdfkal
10000, 00
Dp zuction line: 0.00 Bar - D'p liquid line: 0.00 JBar - I
Dp dizcharge line: 10,00 Bar = 3 3-4
lzentropic efficiency [0-1] |1.00 O logs.. i [kdfka)
10000, 00
e high [kh]
10000, 00
[m high]/[m low]:|
0.00000000
| o [kgls]:
0.00000000
| m high [kadz]:
Draw cycle ] Show infa Copy cycle Cancel Help 0.n00nnooo

Figura 4.1 Interface do programa Coolpack para insercio de dados e obtengdo das entalpias.

O coeficiente de desempenho, a carga térmica do evaporador e a poténcia de
compressdo do sistema frigorifico foram calculadas no algoritmo desenvolvido no software

MATLAB (APENDICE B) e sdo mostrados na Tab. 4.4.
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Tabela 4.4 Parametros calculados para os ensaios experimentais com o tubo capilar

Carga térmica (W) 608 736 760 811 912 1036 1062 1071

Temperatura de -3.0 -2.8 -2.5 -1,7 -1.0 0.3 0.8 2.0
evaporacao (°C)

Temperatura de 36.5 375 3777 383 389 395 39.7 40.2
condensacao (°C)

Grau de 3,5 3,7 4,1 4.4 4,6 4,7 4,8 5,2
Superaquecimento(°C)
Grau de 1.5 1.7 1.2 1.6 2.8 4.5 4.0 3.9
SubResfriamento (°C)
Poténcia Consumida 579.6 579.6 6003 6029 6029 623.7 623.7 621.0
(W)
Poténcia de 206.6 2462 2684 2458 2826 3129 3153 316.2

compressao (W)
Eficiéncia total do 0.35 042 044 040 046 0.50 0.50 0.51
compressor
Coeficiente de 2.94 299 305 312 322 331 3.37 3.39
desempenho (COP)

Conforme descrito anteriormente, foram desprezas as perdas de carga no evaporador,
condensador, linha de suc¢do e na linha de liquido e levados em consideragdo somente os valores

do superaquecimento na linha de succao e o grau de subresfriamento na linha de liquido.

4.1.1 Analise do efeito da temperatura de evaporacio e temperatura de condensacio

sobre a carga térmica no evaporador para o tubo capilar.

Pode-se verificar o aumento da temperatura de evaporacdo com o aumento da carga
térmica no evaporador. (Fig. 4.2). A temperatura de evaporagdo tem pouca influéncia sobre o
efeito refrigerante do R-22. A medida que a temperatura de evaporacdo aumenta, o volume
especifico diminui e a vazdo madssica no compressor aumenta, aumentando a carga térmica no

evaporador.
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Figura 4.2 Temperatura de evaporacdo em funcdo da carga térmica no evaporador para o

tubo capilar.

De modo similar a temperatura de evaporagdo, o efeito da temperatura de condensagdo
pode ser avaliado seguindo o mesmo tipo de andlise. Mantendo a temperatura de evaporacao
constante e variando somente a temperatura de condensacdo para valores suficientemente
elevados, o rendimento volumétrico, bem como a vazdo devem assumir valores nulos (Jabardo e
Stoecker, 2002) tendendo a anular a carga térmica no evaporador. Tal ndo foi o caso do presente
estudo, pois foi verificado que a temperatura de condensagcdo, embora tenha aumentado
progressivamente, manteve-se em valores desejaveis, ocasionando a elevagdo da carga térmica no

evaporador, conforme demostra a Fig. 4.3.
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Figura 4.3 Temperatura de condensacdo em fun¢do da carga térmica no evaporador para o

tubo capilar.

4.1.2 Anadlise do grau de superaquecimento sobre a carga térmica no evaporador para o

tubo capilar.

Pode-se verificar na Fig. 4.4 a evolugdo do superaquecimento com o aumento da carga
térmica. Com o aumento da carga térmica no evaporador, observa-se um aumento continuo no
grau de superaquecimento. O superaquecimento proposto para o sistema com tubo capilar s6 foi
atingido para as cargas térmicas elevadas ( condi¢des préximas da nominal para a qual o tubo
capilar foi dimensionado). Para as demais situagdes, conforme (Tab. 4.5), devido as baixas
temperaturas de evaporacdo ndo foi possivel atingir um superaquecimento adequado (5°C). A
explicacdo de tal fato se d4 através da temperatura de evaporacdo. O aumento da carga térmica no
evaporador proporciona o0 aumento na temperatura de evaporacdo que por sua vez ocasiona o

aumento do grau de superaquecimento.
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Figura 4.4 Superaquecimento em fun¢ao da carga térmica no evaporador para o tubo capilar.
4.1.3 Anailise do efeito da carga térmica no evaporador sobre o COP para o tubo capilar
Com o aumento da carga térmica no evaporador € observado um aumento no COP (Fig.
4.5). Este fato ocorre devido a alguns parametros que influenciam o desempenho do ciclo de

refrigeragdo por compressdo de vapor, como o grau de superaquecimento, grau de

subresfriamento a temperatura de evaporagdo e a temperatura de condensacao.
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Figura 4.5 COP em funcao da carga térmica no evaporador para o tubo capilar.

O grau do superaquecimento e o grau do subresfriamento contribuiram para a elevagdo da
carga térmica no evaporador. As Fig. 4.6 Fig. 4.7 mostram a carga térmica no evaporador sem

e com a influéncia do grau do superaquecimento e do grau do subresfriamento, respectivamente.
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Figura 4.6 Carga térmica no evaporador sem a influéncia do grau de superaquecimento e

do grau de subresfriamento.
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Figura 4.7 Carga térmica no evaporador com a influéncia do grau de superaquecimento e

do grau de subresfriamento.

O aumento do grau do superaquecimento e do subresfriamento proporcionaram o aumento
na carga térmica do evaporador com o consequente aumento do COP, conforme mostra a Fig.

4.8.
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Figura 4.8 COP em funcdo do grau de superaquecimento para o tubo capilar.
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O aumento da temperatura de evaporagdo resultou no incremento do COP, tornando o
sistema de refrigeracdo mais eficiente. A Fig. 4.9 mostra a evolucdo do COP em func¢do da

temperatura de evaporagao.
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w
w
=
w
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w
w
w
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w
(03]

Coeficiente de desempenho

Figura 4.9 COP em funcio da temperatura de evaporagdo para o tubo capilar.

Conforme, descrito no item 4.1.2, a carga térmica no evaporador exerce influéncia na

temperatura de evaporagao que por sua vez promoveu a elevacao do COP.

A temperatura de condensagdo, embora exerca menor influéncia no COP quando
comparado com a temperatura de evaporacao, também influencia no COP. Elevando-se o valor
da temperatura de condensacdo e mantendo o valor da temperatura de evaporagcdo constante
deveria ser observado uma diminui¢do do COP (Silva, 2005). O fato que explica o aumento do
COP do presente trabalho é que a temperatura de evaporagdo aumentou progressivamente
aumentando a carga térmica no evaporador e a temperatura de condensagdo, embora tenha
aumentado, manteve-se nas faixas recomendas pelo fabricante. A Fig. 4.10 mostra a evolucado do

COP em func¢do da temperatura de condensagao.
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Um diagrama Pxh é mostrado na Fig. 4.11, onde mostra a influéncia da temperatura de

evaporacao e temperatura de condensacao no COP.

‘ ol
&
~ 000
<
h
CATES
~ N
£
g
£ ¢
S
300 g emperatura de evaporacio S
2,00 & Sge
)
As
N 40

1004 <0 -

ey

0380 =

0.0 50

060 e

050 | ; 1

x=010 0,20 030 040 0,50 060 0.70 0,80 0,90 40 20 0 20 40 60 80 00 20 140 160 80
s=100 1,20 140 160 180
140 160 150 200 20 A0 260 280 30 320 340 360 380 400 420 440 160 430 500 520 540 560

Enthalpy [k ke]

Figura4.11 Influéncia da temperatura de evaporagao e temperatura de condensacdo na

carga térmica no evaporador.
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4.1.4 Analise da eficiéncia total do compressor para o tubo capilar

A poténcia consumida no compressor se eleva com o aumento na carga térmica no

evaporador, como demostra a Fig. 4.12.
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Figura 4.12 Poténcia consumida no compressor em funcdo da carga térmica no evaporador

com o tubo capilar.

A poténcia de compressdo aumenta com e elevacdo da temperatura de aspiragdo do
compressor (DOSSAT, 2004). Isto ocorre pela variacdo da energia por unidade de massa de
fluido refrigerante necessaria para atingir a pressao de condensacdo. A Fig. 4.13 mostra a
evolucdo da eficiéncia total do compressor em fun¢do da carga térmica no evaporador. O
crescimento da eficiéncia total do compressor é explicado pelo aumento progressivo na poténcia

de compressao com o consequente aumento da potencia consumida pelo compressor.
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Figura 4.13 Eficiéncia total do compressor em funcdo da carga térmica no evaporador

com o tubo capilar.

4.2 Testes experimentais com a valvula de expansao eletronica

Andlise semelhante ao tubo capilar foi desenvolvida para a vdlvula de expansdo eletronica.
Fazendo-se uso do controlador descrito no item 3.3, e variando-se a abertura da VEE pelo
potencidmetro presente no controlador, buscou-se alcancar o grau de superaquecimento de 5°C
para diferentes cargas térmicas. Foi observado através de testes iniciais que para a bancada
experimental deste trabalho, a abertura da védlvula de expansdo eletronica variava entre 30% e
70%. Abaixo de 30% a vazdo de gds refrigerante que passa pelo orificio da valvula € pequena, o
que ndo ocasionava um bom efeito refrigerante no evaporador. Acima de 70% a quantidade de
fluido refrigerante é demasiadamente grande, com pressdes de succdo elevadas, o que
comprometia o desempenho do compressor, ndo atingindo as temperaturas adequadas no sistema.

Os resultados dos ensaios experimentais com a vdlvula de expansdo eletrOnicas sdo

apresentados nas tabelas 4.5 e 4.6.

Variando-se a carga térmica no evaporador para a valvula de expansdo eletronica, foram
encontrados diversos valores do grau de superaquecimento para diferentes aberturas da VEE. Em
termos de andlise para o presente trabalho, somente foi levado em consideracdo os resultados

com grau de superaquecimento préximo de 5°C.
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Pode-se atribuir este comportamento as vantagens vinculadas a VEE de adaptar-se a variadas
situagdes de cargas térmicas mantendo o mesmo grau de superaquecimento. Variou-se os valores
das cargas térmicas onde, através da placa microprocessada foi ajustada a abertura na VEE com
o objetivo de obter o grau de superaquecimento fixo desejado (5°). Como ja comentado
anteriormente, as aberturas da VEE do presente trabalho foram controlados através de um

controlador tipo potencidometro.

Tabela 4.5 Parametros medidos para os ensaios experimentais com a VEE.

Carga térmica (W) 721 723 803 944 997 1141 1163 1284

Temperatura de 48,7 543 60.3 652 69.0 76.1 73.6 82.4
descarga (°C)
Temperatura na saida 35,9 362 36.2 36.6 36.7 36.7 379 37.2
do condensador (°C)
Temperatura de 3,6 3.2 5.5 5.7 5.5 5.8 6.1 6.7
succao (°C)
Temperatura na saida 15,9 154 158 16.0 16.0 17.0 17.7 18.3
do fancoil (°C)
Temperatura na 10,5 11 12.7 13.0 134 14.4 14.7 154
entrada fancoil (°C)

Pressao de 12.9 13.1 133 13.3 135 13.6 13.7 14.0
condensacio (bar)
Pressao de evaporacao 3,7 3.8 3.9 4.0 4.0 4.1 4.1 4.2
(bar)
Tensao 225 227 227 228 229 227 227 228
Elétrica (V)
Corrente 292 295 295 297 299 3.02 3.07 3.13
Elétrica (A)

Vazio massica do 4430 4430 4430 4430 4430 4430 44.30 44.30
alcool etilico (g/s)
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Tabela 4.6 Parametros calculados para os ensaios experimentais com a VEE.

Carga térmica (W) 721 723 803 944 997 1141 1163 1284

Temperatura de -1.5  -05 0.5 0.6 0.6 1.0 1.0 1.5
evaporacao (°C)
Temperatura de 36.2 365 37.1 37.1 377  38.2 38.6 394
condensacao (°C)
Grau de 5.1 49 5.0 5.1 4.9 4.8 5.1 5.2
Superaquecimento(°C)
Grau 1.3 1.1 1.7 1.5 1.8 2.5 1.9 29
SubResfriamento (°C)
Poténcia Consumida 6003 605.5 6056 6083 623.7 626.5 6265 650.2
(W)
Poténcia de 228.8 221.1 2404 2752 288.1 3152 316.7 3479

compressao (W)
Eficiéncia total do 0.38 0.36 0.39 045 046 0.50 0.50 0.53
compressor
Coeficiente de 3.15 3.27 334 343 346  3.62 3.67 3.69
desempenho (COP)

4.2.1 Analise do efeito da temperatura de evaporacio e condensacio sobre a carga térmica

no evaporador para a VEE

Semelhante a andlise desenvolvida para o tubo capilar, foi observado que o aumento na
carga térmica promoveu um aumento na temperatura de evaporagdo para a vilvula de expansao
eletronica (Fig. 4.14). O incremento na temperatura de evaporacao € devido a abertura do orificio
na VEE que promove maior vazdo mdssica de fluido refrigerante. Para se ajustar a demanda de
carga térmica mantendo o mesmo grau de superaquecimento foi necessario a abertura do orificio
da VEE permitindo uma maior passagem de fluido refrigerante e como consequéncia acarretou o

aumento do valor de temperatura de evaporagao.
O aumento da temperatura de condensacdo também é devido ao incremento da vazdo

massica de R-22, obtido pela abertura no orificio da VEE para ajuste do grau de

superaquecimento, conforme apresenta a (Fig. 4.15).
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Figura 4.14 Temperatura de evaporacdo em funcdo da carga térmica no evaporador para a
VEE.
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Figura 4.15 Temperatura de condensagdo em funcdo da carga térmica no evaporador para a
VEE.
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4.2.2 Analise do efeito da carga térmica no evaporador sobre o COP para
a VEE

A temperatura de evaporacdo, a temperatura de condensagcdo, a carga térmica no
evaporador, e o grau de subresfriamento, apresentaram as mesmas tendéncias ja descritas no item
4.1.4 sobre o COP do sistema para a VEE. As Fig. 4.16 a 4.18 mostram a influéncia destes

parametros sobre o coeficiente de desempenho.

Pode-se observar o aumento do coeficiente de desempenho com o aumento da
temperatura de evaporacdo e da temperatura de condensacdo. Similarmente ao tubo capilar,
estes parametros aumentam carga térmica no evaporador, que por sua vez acarretaram o aumento

do COP para o sistema com a VEE.
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Figura 4.16 COP em func¢do da temperatura de evaporagdo para a VEE.
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Figura 4.18 COP em funcao da carga térmica no evaporador para a VEE.
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4.2.3 Analise da eficiéncia total do compressor para a VEE

O comportamento da poténcia consumida no compressor na VEE ¢ descrito na Fig. 4.19,
onde se pode observar o aumento na potencia consumida no compressor com o0 aumento na

carga térmica no evaporador.
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Figura 4.19 Poténcia de compressdo em fun¢do da carga térmica no evaporador para a VEE.

O aumento da eficiéncia total do compressor com a carga térmica no evaporador € mostrado
na Fig. 4.20.
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Figura 4.20 Eficiéncia total do compressor em funcdo da carga térmica no evaporador para a
VEE.

4.3 Analise comparativa entre o tubo capilar e a VEE

Procurou-se submeter a bancada experimental de ensaios as mesmas condi¢cdes para o
tubo capilar e para a VEE. As mesmas variagdes da velocidade do fancoil impostas ao sistema

utilizando o tubo capilar foram reproduzidas para a VEE.

Utilizando a carga térmica como parametro de andlise, fez-se estudo comparativo entre o
tubo capilar e a VEE. Cabe ressaltar que embora os valores das cargas térmicas ndo coincidam

ponto a ponto, as curvas obtidas mostraram as tendéncias de cada varidvel para os dois

dispositivos.

4.3.1 Anailise comparativa da temperatura de evaporacao e temperatura de condensacao

O aumento da carga térmica acarretou o aumento das temperaturas de evaporacdo (Fig.
4.21) em ambas situagdes. As cargas térmicas obtidas no evaporador com a VEE foram a maior
parte dos testes experimentais superiores as cargas térmicas obtidas com o tubo capilar, o que

explica os maiores valores de temperaturas encontrados para a VEE.
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Figura 4.21 Temperatura de evaporacdo para o tubo capilar e para a VEE em funcio da

carga térmica no evaporador.

Algumas diferencas evidentes entre o tubo capilar e a VEE foram as estabilidades das
temperaturas na VEE. Valores mais elevados e proximos das condi¢des nominais de
funcionamento Tab. (4.1), foram encontrados para a VEE. Somente para as cargas térmicas de
T21W e 723 W as temperaturas de evaporagdo foram negativas, para todas as outras variagdes de
cargas térmicas os valores foram positivos. Para se ajustar ao grau de superaquecimento de 5°C,
foi necessdrio promover a abertura na valvula de expansao eletronica. O aumento da abertura na
VEE reduz a restricdo ao escoamento, o que aumenta a massa de fluido refrigerante que entra no
evaporador, aumentando a temperatura de evaporacdo. Pode-se notar que as cargas térmicas de
721W e 723 W s@o pequenas e de valores aproximados entre si, fato este que explica os baixos

valores das temperaturas de evaporacao.
O mesmo ndo se deu com o tubo capilar, as temperaturas de evaporagdo que ficaram

dentro das condi¢des nominais de funcionamento foram somente para as cargas térmicas mais

elevadas 1036 W a 1071 W, condig¢des para o qual o tubo capilar foi dimensionado.
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Observa-se pela Fig. 4.22 que as temperaturas de condensacdo atingidas para o tubo
capilar foram sempre superiores as temperaturas de condensacdo atingidas para a VEE, ndo

diferindo significativamente uma em relagdo a outra.

Considerando que o calor absorvido no evaporador foi rejeitado no condensador 2 mesma
taxa, a elevacdo no regime de vaporizacdo aumenta o regime de transmissdo de calor necessdrio
no condensador. O regime de transferéncia de calor que o calor fluiu através das paredes do
condensador do vapor refrigerante para o agente de condensacio (temperatura ambiente) foi em
funcdo da drea da superficie de condensagdo, do coeficiente de condutiancia das paredes do
condensador e da diferenca entre o vapor refrigerante e o agente de condensacdo. A drea da
superficie do condensador e o coeficiente de condutividade térmica sdo constantes de modo que o
coeficiente de transferéncia de calor pelas paredes do condensador ocorreram em fun¢do somente
da diferenca entre a temperatura do fluido refrigerante e a temperatura ambiente. Este fato explica

o motivo pela qual as temperaturas de condensa¢do na VEE foram inferiores as do tubo capilar.
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Figura 4.22 Temperatura de condensacao para o tubo capilar e para a VEE em fun¢do da carga

térmica no evaporador.
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4.3.2 Analise comparativa do coeficiente de desempenho

Virios parimetros exerceram influéncia no desempenho do ciclo de refrigeracdo por
compressao de vapor. Pode-se observar pela Fig. 4.23 que na VEE o COP foi sempre superior ao

COP obtido com o tubo capilar.
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Figura 4.23 COP com o tubo capilar e com a VEE em fungdo da carga térmica no

evaporador.

As temperaturas de evaporacdo obtidas na VEE foram, na maioria dos testes, superiores
as obtidas para o tubo capilar, conforme ja descrito no item 4.3.1. As maiores temperaturas de
evaporacao desenvolveram maiores cargas térmicas no evaporador, com consequentes aumentos

no COP.

O menor valor do COP foi observado com o tubo capilar (COP = 2.94) com carga térmica
no evaporador de 608 W. Para esta carga térmica a temperatura de evaporacdo foi também a
menor, o grau de superaquecimento e o grau de subresfriamento foram também os menores. O
mesmo se deu com a poténcia de compressio. Todos estes parametros em conjunto contribuiram

para o COP reduzido.
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O maior valor do COP foi observado com a VEE (COP = 3.69) com carga térmica no
evaporador de 1284 W. Embora a poténcia de compressdo tenha sido a mais elevada, ndo houve
reducdo significativa do COP devido ao elevado valor da carga térmica obtida no evaporador.
Esta carga térmica € devido a alta temperatura de evaporag¢do obtida na VEE, juntamente com o

grau de superaquecimento (5.2°C) e o grau de subresfriamento (2.9 °C).

As tendéncias de crescimento das curvas do COP no tubo capilar e na VEE em func¢ao de
carga térmica no evaporador foram semelhantes, porém observou-se maior estabilidade na VEE,
muito provavelmente devido as temperaturas de evaporacdo na VEE que tiveram intervalos mais
regulares e constantes que as temperaturas de evaporacdo no tubo capilar. Os intervalos de

crescimento do COP na VEE foram mais regulares que os intervalos obtidos no tubo capilar.

A temperatura de condensacdo no tubo capilar e na VEE, ndo exerceram grandes
variacdes no COP. Uma vez que as temperaturas de condensacdo dependem fortemente da
temperatura ambiente, esta ndo sofreu variagdes significativas, mantendo as temperaturas de
condensacdo praticamente iguais. Fato este que ndo ocasionou variagdes expressivas na carga

térmica no evaporador e nem na poténcia de compressao.

O grau de superaquecimento na VEE apresentou comportamento distinto do grau de
superaquecimento no tubo capilar. No tubo capilar, o grau de superaquecimento foi tratado como
um resultado, ja que ndo era possivel controld-lo. Na vélvula de expansao eletronica foi possivel
controlar o grau de superaquecimento para o valor aproximado de (5°C), ndo sendo este um

resultado e sim um parametro de teste fixado.

No tubo capilar o valor do grau do superaquecimento aumentou progressivamente em
decorréncia dos aumentos observados nas temperaturas de suc¢do do compressor € 0s aumentos
das pressdes de evaporacdo para cada variacdo de carga térmica. Alterando-se o grau de
superaquecimento, foi observado o aumento da carga térmica no evaporador, onde para a bancada
experimental de ensaios notou-se que com o aumento do grau de superaquecimento acarretou

aumento na carga térmica no evaporador, com consequente elevacao do COP.
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Foi observado que o aumento da carga térmica no evaporador proporcionou aumento no
grau de subresfriamento. Com a elevacdo da carga térmica no evaporador a taxa de refrigerante
liquido vaporizado no evaporador e condensado no condensador foi maior que taxa de que o tubo
capilar passou liquido para o evaporador, isso ocasionou o aumento das pressdes de condensagao
e consequentemente maiores graus de subresfriamento. Notou-se também que na VEE os graus
de subresfriamento foram mais baixos que os obtidos no tubo capilar. As cargas térmicas
atingidas na VEE foram maiores que as cargas atingidas com o tubo capilar. Porém nota-se que
as pressOes de condensa¢@o no tubo capilar foram maiores que as pressdes de condensacido na

VEE, o que justifica o maior grau de subresfriamento no tubo capilar.

4.3.3 Analise da eficiéncia total de compressao

A poténcia consumida no compressor se elevou com o aumento da carga térmica no

evaporador, conforme mostra a Fig. 4.24.

675

[e)]

U

o
=0

(o))
N
(3}

ET B3

D
o
o

IR B E

i @ Pot. VEE

u
~
wu
(= =

M Pot. Tubo capilar

Potencia consumida no compressor (W)

550

600 675 750 825 900 975 1050 1125 1200 1275
Carga térmica no evaporador (W)

Figura 4.24 Potencia consumida no compressor no tubo capilar e na VEE em fungio da

carga térmica no evaporador.

A poténcia de compressdo se elevou com a elevacdo da temperatura de aspiragdo do

compressor no tubo capilar. O mesmo nao ocorreu na VEE, onde para cada modalidade de teste
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houve variacdes na vazdo mdssica. Nota-se para a carga térmica no evaporador de 721 W a
potencia de compressao foi superior a carga térmica de 723 W. A contribuicdo do aumento do
calor de compressao foi inferior a contribui¢do da vazao madssica para a poténcia de compressao,

apesar da elevacdo da temperatura de aspiracdo do compressor € a consequente elevacdao do

volume especifico do fluido refrigerante.

A eficiéncia total do compressor no tubo capilar e na VEE € mostrada na Fig. 4.25, onde
se pode verificar o aumento da eficiéncia em funcdo carga térmica do evaporador. A eficiéncia
global de compressao ocorreu em fungdo da poténcia de compressao e da poténcia consumida no
compressor, conforme discorrido no item 3.8.2. As poténcias de compressao atingidas na VEE
foram maiores que as poténcias de compressdo atingidas no tubo capilar. O mesmo aconteceu
com a poténcia consumida no compressor para 0s ensaios experimentais, fato esse que contribuiu

para o aumento da eficiéncia total do compressor.
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Figura 4.25 Eficiéncia total do compressor em fungdo da carga térmica no evaporador no

tubo capilar e na VEE.
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5. CONCLUSOES E SUGESTOES PARA OS PROXIMOS
TRABALHOS

Neste trabalho foi investigado um sistema de refrigeracdo por compressdo de vapor dotado
de vélvula de expansdo eletronica como dispositivo de expansdao. Para tanto, utilizou-se como
referéncia 0 mesmo sistema com tubo capilar como dispositivo de expansdo. Os parametros de
andlise foram a temperatura de evaporagdo, pressiao de evaporagdo, temperatura de condensacao,
pressdo de evaporagdo, a carga térmica no evaporador, a poténcia do compressor, a eficiéncia

total do compressor, o grau de superaquecimento, o grau de subresfriamento e o COP.

Para sistemas que utilizam elementos de expansdo com dimensdes fixas (tubo capilar),
somente € possivel atingir as condi¢des 6timas, manipulando-se a carga de fluido refrigerante e a
variacdo da velocidade do compressor. No presente trabalho a velocidade do compressor foi fixa,
logo as condi¢des Otimas foram encontradas adicionando fluido refrigerante ao sistema. O
sistema com o tubo capilar mostrou a melhor performance ( COP = 3,39) com a carga térmica no
evaporador de 1071 W, grau de subresfriamento de 3.9 °C e o grau de superaquecimento de

5.2°C.

Na VEE foi observado valores mais estdveis e mais elevados para as temperaturas de
evaporacao, o que contribui para o alcance de maiores valores da carga térmica no evaporador e
maiores valores do coeficiente de desempenho. Para as temperaturas de condensagdo, ndo foi

observado diferengas significativas entre a VEE e o tubo capilar.

O COP na VEE foi sempre superior ao COP encontrado no tubo capilar. Este resultado é
devido em grande medida as cargas térmicas alcancados na VEE, que foram maiores as cargas
térmicas obtidas no tubo capilar. Diversos fatores podem ser atribuidos aos elevados valores das
cargas térmicas, dentre as quais, a que tem maior peso, pode-se destacar as temperaturas de

evaporacao.

Outro fator que contribuiu para as elevadas cargas térmicas na VEE, e como consequéncia

altas valores do COP, foi o grau de superaquecimento. Pode-se observar para o tubo capilar que
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os graus de superaquecimento atingidos nos ensaios experimentais foram reduzidos, fazendo-se a
excecdo para os valores de cargas térmicas elevadas. Isto mostra a limitacdo do tubo capilar. O
tubo capilar foi dimensionado para uma dnica faixa de operagdo (carga maxima). Fora dessa faixa
de operacdo demostrou sua ineficiéncia para se ajustar as situagdes propostas. Os valores do grau
de superaquecimento foram aumentando gradativamente até atingir o grau de superaquecimento

desejado (5°C).

Pode-se observar pelos resultados mostrados anteriormente que a VEE ajusta-se as demandas
térmicas, mantendo o grau de superaquecimento desejado. No proposto trabalho assumiu-se o
grau de superaquecimento desejado de (5°C), onde este grau de superaquecimento foi obtido para

todas as variacdes de carga térmica na VEE..

Para a VEE o coeficiente de desempenho maximo (COP = 3,69), também foi encontrado
para a maior carga térmica no evaporador (1284 W). O grau de subresfriamento para esta carga
térmica foi de 2.9°C e o grau de superaquecimento de 5.2°C. A poténcia de compressdao obtida
para esta variacdo de carga térmica foi maxima (347 W). A despeito da elevada poténcia de

compressao o COP foi maximo devido a elevada carga térmica obtida no evaporador.

A poténcia consumida no compressor para o tubo capilar e para a VEE ndo ofereceram
diferencas significativas, embora a potencia consumida no compressor para a VEE, foi
ligeiramente superior a potencia consumida no compressor para a VEE. Como ja comentado,
umas principais vantagens da VEE € a economia de energia, fato que ndo ocorreu neste trabalho.
Este resultado mostrou que a vélvula de expansdo eletronica, em termos de consumo energético,
€ mais eficiente com compressores de rotagdo varidvel, onde a velocidade do compressor ajusta-
se as aberturas adquiridas na VEE. Esta tnica desvantagem nao elimina as outras vantagens

adquiridas com a VEE.

Algumas sugestdes para trabalhos futuros sao:

Efetuar um estudo comparativo da véalvula de expansao eletronica com valvula de expansao

termostatica e compressor de rotagdo variavel.
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Efetuar um estudo comparativo da vélvula de expansdo eletrdbnica com o tubo capilar e

compressor de rotagdo variavel.

Analisar a influéncia da vazdo madssica e temperatura do fluido secundério utilizado no

trocador de calor.

Estudar a influéncia da vazao de fluido secundério no sistema com o tubo capilar e com a

valvula de expansao eletronica.

Estudar o comportamento do sistema para diferentes valores de grau de superaquecimento na

valvula de expansao eletronica.
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Tabela pressao x temperatura - R22

ANEXO A - Tabela do fluido refrigerante R-22

GEEEE—

Temperatura em °C
abaixo de zera

Temperatura em °F
abaixo de zero

oF kPa psig °C °F kPa psig
40,0 105 0,533 13 55,4 745 93,357
-38,2 110 1,258 14 57,2 767 96,548
-36.4 115 1,983 15 59,0 789 99,739
-34,6 121 2,854 16 60,8 812 103,075
-32.8 126 3,579 17 62,6 B36 106,556
-31,0 132 4 449 18 64,4 860 110,037
-29,2 138 5,319 19 66,2 885 113,662
274 144 6,189 20 68,0 910 117,288
-25.6 151 7,205 21 59,8 936 121,059
-23.8 157 8,075 22 71.6 962 124,830
-22.0 164 9,080 23 73,4 989 128,746
-20,2 171 10,106 24 75,2 1016 132 662
-18.4 178 11,121 25 77.0 1044 136,723
-16,6 186 12,281 26 78,8 1072 140,785
-14.8 193 13,296 27 80,6 1101 144,991
-13,0 201 14 457 28 82,4 1131 149,342
11,2 210 15,762 29 84,2 1161 153,693
-9.4 218 16,922 30 86,0 1192 158,189
-7.6 227 18,228 31 87.8 1223 162,685
-5,8 236 19,533 32 89,6 1255 167,326
-4,0 245 20,838 33 91,4 1288 172,113
22 255 22,289 34 93,2 1321 176,899
-04 265 23,739 35 95,0 1355 181,830
1,4 275 25,189 36 96,8 1389 186,761
3,2 285 26,640 37 98,6 1424 191,838
5,0 296 28,235 38 100,4 1460 197,059
6,8 307 29,83 39 102,2 1497 202,426
8.6 319 31,571 40 1040 1534 | 207,792
10,4 330 33,167 41 105,8 1571 213,158
12,2 342 34,907 42 107,86 1610 218,815
14,0 355 36,792 43 109,4 1649 | 224,471
15,8 367 38,533 44 111,2 1689 [ 230,273
17,6 381 40,563 45 113,0 1729 236,074
194 394 42,449 46 114,8 1770 | 242,021
212 408 44 479 47 116,6 1812 | 248,112
230 422 46,510 48 118,4 1855 254,349
24.8 436 48,541 49 120,2 1899 | 260,731
26,6 451 50,716 50 1220 1943 [ 267,112
284 466 52,892 51 123,8 1988 273,639
30,2 482 55,212 52 1256 2033 | 280,166
0 32,0 498 57,533 53 127 .4 2080 | 286,983
1 33,8 514 59,853 54 129,2 2127 | 293,799
2 35,6 531 62,319 55 131,0 2175 | 300,761
3 374 548 64,785 56 1328 2224 307,868
4 39,2 566 67,395 57 134,6 2274 | 315,120
5 41,0 584 70,006 58 136,4 2324 | 322,372
6 42 8 603 72,762 59 1382 2375 | 329,769
7 446 622 75,518 60 140,0 2428 337,456
8 46,4 641 78,273 61 141,8 2481 345,143
g 48,2 661 81,174 62 1436 2534 352,830
10 50,0 681 84,075 63 1454 2589 | 360,807
11 51,8 702 87,121 64 1472 2645 | 368,929
12 53,6 723 90,166 65 1489,0 2701 377,051
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ANEXO B - Calibracao dos sensores de pressao

CENTRO DE TECNOLOGIA

UNICAMP
DDPP - LABORATORIO DE METROLOGIA

CERTIFICADO DE CALIBRACAQ N° 348-06CT2002

Cliente; PROF. .U FELIPE DE MOURA
FEM/DETF - UNICAMP

Ordem de servigo: PRU - N° 0810-06CT2002

Data da medicdo: 1061272002 -Laboratdrio de Metrologia/DDPP/CTAINICAMP
Objeto: Transdutor de Pressdo

Fabricante: WIKA

N° de séria: 3242800

Identificacdo: 2

ModeloRipo: 3430336/EC0-1

Faixa: Q 2 25bar

Resclucso: Q.01v

Equipamentos/padries ! Balanga peso morto, BUDENBERG, modeilo Gas, tipo 450 .certificado
INMETRO DIMC! 0015/2002.

Descricio: A medicdo foi feita com o instrumento em sua posicio vertical, com a temperatura de
22 °C. A medigdo foi realizada em comparagio com o padr3io do Jaboratério, em carga ascendente e
descendente rastreado ao INMETRO com incerteza de 0,01%.

Resuftados:
A incerteza declarada ¢ baseada em uma incerleza padrdo combinada muiltiplicada por um fator de
abrangéncia k=2, para um nivel de confianca de aproximadamente 95%.

TABELA | - RESULTADOS

Pressio de Indicacdo no

Referéncia Transdutor
(bar) A7)
0,00 1,01
2,49 1,41
4,99 1,81
7.48 2,21
9,98 261
12,47 3,01
14,897 3.41
17.47 3.81
19,86 4,20
22,46 4 60
2495 P 4 99

Incertera de medi

o 107482
- Nakricsla; 054073
Data da calibragio: /o /& .22
Pagina
01 de 01
ommtmmomwmmm«m,mmm,mWMa
qualquer autro simiar. Sua repmduco 56 poderd ser compieta, sem nenhuma alterscio

CENTIED OF THEMOLOGIL - Craiens - 57— femal  CEP: $3084 071 - Cx P 813 Baa: (CIENTSRSN0  Fomes . 070 3708 3000 /- S0 £ 5871 g ——
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CENTRO DE TECNOLOGIA

MP
unica DDPP — LABORATORIO DE METROLOGIA

CERTIFICADO DE CALIBRACAO N° 349-06CT2002

Cliente: PROF. LUIZ FELIPE DE MOURA
FEM/DETF - UNICAMP

Ordem de servige: PRU - N°® 0810-068CT2002

Data da medigdo: 10/12/2002 -Laboratério de Metrologia/DDPP/CT/UNICAMP
Objeto: Transdutor de Pressdo

Fabricante: WIKA

N de série; 3529933

Identificagdo: 3

Modelotipo: 8391986/ECO-1

Fabxa: D 3 10bar

Resolugao:; 0,01V

Equipamentos/padroes : Batanga peso morto, BUDENBERG, modelo Gas, tipo 450 .cedificade
INMETRO DIMCI 001572002,

Descricdo: A medigio foi feita com o instrumento em sua posiclo vertical, com & temperatura de
22 °C. A medigdo foi reglizada em comparagiic com o padric do laboratério, em carga ascendente e
descendente rasireado ao INMETRO com incerteza de §,01%.

Rasultados:
A incerteza declarada € baseada em uma inceneza padrao combinada multiplicada por um fator de
abrangéncia k=2, para um nive! de confianca de aproximatdamente 95%.

TABELA | - RESULTADOS

Pressio de indicacdo no
Referéncia Transdutor
(baf) )
0,00 1.01
1,00 1,41
1,89 1,81
2,89 2,20
3,99 2,59
4,99 2,99
5,09 3,39
5,98 3,78
7,58 4,18
8,88 4,57

9,98 / 4,98

Bl RPELLON.MSe. Eng. i B
Chefe éo DDPP Matricyla/Unicamp: 107452
CT - UNICAM®

Data da calibragho- (0. ;) o7~ WevEsis: 00

Pégina
81 gde 01

O presants certificado @ valide para ¢ estado do insiume—to na datz da medicio, nas condighes especificadas, nffo sendo extensive a |
er pulro simitar_Suz J=2¢) ser sem nenhuma
CENTRO DE TECHOLDGE - Carpirgs - 5P - Soesid  CEF: TI000T1- Ca P 8137 Fac {DIATERSON0  Fovw:  [MHD] ITER SHOF rEOr0F 5005 T45TY sl ARG, RN S




APENDICE A - Curva de calibracdo dos termopares e das
termoresisténcias

Para a calibracdo dos temopares e dos termOmetros de resisténcia fez-se uso de um
termdmetro de mércdrio com faixas de temperaturas de -10 °C a 30 °C e precisdo de 0.1°C. O

procedimento descrito a seguir foi utilizado:

1. Uniu-se o do conjunto de termopar e termdOmetro de resisténcia, com o bulbo do
termOmetro padrao, colocados no mesmo plano;

2. O conjunto foi imerso em um tanque com dgua a baixa temperatura;

3. Esperava-se a estabilizacdo da coluna de mercurio (Hg) do termdmetro padrao,
indicando uma temperatura fixa. Era realizada e registrada a leitura;

4. Iniciava-se o registro das temperaturas nos termopares e termOometros de resisténcia,
através do sistema de aquisi¢do de dados;

5. O registro de temperatura dos sensores era interrompido apds alguns segundos e era
registrado o valor médio das medidas.

6. O mesmo procedimento foi executado para um determinado nimero de temperaturas.

RTD -1 (°C)
2

0 1 2 3 4 5 6 7

Termometro padrao (°C)

Figura A1 — Curva de calibra¢do do medidor da temperatura na descarga no compressor.
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RTD-2 (°C)
H (6] (o))

2
L 2

w

0 1 2 3 4 5 6 7
Termdmetro padrao (°C)

Figura A2 — Curva de calibra¢do do medidor da temperatura na saida do condensador.

RTD-3 (°C)
£ w

w

0 1 2 3 4 5 6 7
Termdmetro padrao (°C)

Figura A3 — Curva de calibragdo do medidor da temperatura na saida do dispositivo de
expansao.
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0 1 2 3 4 5 6 7
Termdmetro padrio (°C)

Figura A4 — Curva de calibra¢do do medidor da temperatura de suc¢do do compressor.

RTD - 5(°C)
£ (6,
2

w
2

0 1 2 3 4 5 6 7
Termdmetro padrao (°C)

Figura A5 — Curva de calibra¢do do medidor da temperatura ambiente.
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Termopar -1 (°C)

0 1 2 3 4 5 6 7
Termdmetro padrao (°C)

Figura A6 — Curva de calibra¢do do medidor de temperatura na saida do fancoil.

Termopar -2 (°C)
g

0 1 2 3 4 5 6 7
Termdmetro padrao (°C)

Figura A7 — Curva de calibra¢dao do medidor de temperatura na entrada do fancoil.
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APENDICE - B Estimativa da vazao massica de R-22, Calculo da
Potencia de compressao, Carga térmica no evaporador e COP

% Capacidade Frigorifica vazdo méssica e Cop

hl= input ('entalpia na entrada do compressor ');

h2 =input ('entalpia de condensacdo ');

h3 = input('entalpia na entrada do evaporador ');

h4 = input('entalpia na entrada do compressor ');

ts = input ('temperatura na saida do fancoil ');

te = input ('temperatura na entrada do fancoil '");

cp = 4527; % calor especifico

v = input (' vazdo em volume galao por minuto ');

Q = v*3.7854*%0.01666667*0.001; % conversao de GPM para m3/s

p = 789000; % densidade do alcool etilico grama/m3
ma = Q*p; % vazdo em massa do fluido secundario g/s

mr = ((ma/1000)*cp*(ts-te))/((hl-h4)); % vazdo em massa de R-22

COP = ((hl-h4)/(h2-hl)); % Coeficiente de Perfomance
Qe= mr* (hl-h4); % Capacidade de refrigeracédo

Wc = mr* (h2-hl);
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