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Resumo. O presente trabalho visa simular computacionalmente os efeitos energéticos da
substitui¢do do fluido de trabalho R-12 em um sistema de refrigeragcdo por compressdo pelo
R-134a sem alterar as condi¢des de projeto originais da mdquina. A simulagdo foi realizada
através de um algoritmo de solugdo de sistemas ndo lineares pelo método de Newton-
Raphson em linguagem PASCAL Foram implementados sistemas de equagdes que
representassem o funcionamento do ciclo de refrigera¢do com um estdgio e dois estdagios de
compressdo. Ateng¢do especial é dada para as perdas de carga através da tubulagdo e
valvulas assim como para a varia¢do realista da eficiéncia adiabdtica do compressor
conforme as condigdes de operagdo.
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1. INTRODUCAO

O presente trabalho € uma continuagdo de outro dos mesmos autores (Santos &
Figueiredo, 1998), que visava simular computacionamente os efeitos da substituicdo do
fluido de trabalho R12 pelo R134a sobre o desempenho de sistemas de refrigeracdo por
compressdo com um e dois estégios. Quando ocorre a troca do refrigerante num ciclo de R12
para R134a , ha necessidade apenas da troca do 6leo lubrificante do compressor por um que
sgjaimiscivel com R134a e o acréscimo de um novo filtro secador ao sistema ( Ferreiraer al.,
1993 ). Portanto ndo ocorre modificacdo no ciclo de refrigeracdo em si. O modelo assume
inalterados os coeficientes globais de troca de calor do evaporador e do condensador, bem
como a eficiéncia adiabatica e cilindrada do compressor e rotacéo do motor.

Abaixo é apresentado um pequeno resumo do trabalho anterior citando alguns aspectos
importantes que continuam a ser usados no atual.

A fim de se obter as propriedades de cada fluido numericamente foram obtidas fungdes
através de gjuste de curvas que as relacionam a outras propriedades.

A simulacdo foi realizada através de um algoritmo de solucdo de sistemas ndo lineares
pelo método de Newton-Raphson em linguagem PASCAL. Ao todo, para o ciclo de um
estédgio se obtém 31, equacles e para o0 de dois estédgio 52 equacdes. A maior parte das



equacles foi tratada da forma explicita no interior do Newton-Raphson, o que possibilitou a
resolucdo de maneira mais rdpida e eficaz ao diminuir a ordem da matriz dos jacobianos. A
implantagc@o do ciclo de refrigeracéo por compressdo de um estagio resultou em um sistema
de trés equagdes, e 0 de dois estagios em um sistema de cinco equacdes. No projeto anterior
foram implementadas as seguintes equagoes:

Equagbes de equilibrio termodinémico:

S=Ss(Ts) D
Va=Vis ( Ta) (2
Ps=pa(Ts) ©)
hs = hs (4)
Ps=Ps )
Xe= [ ha-(Ta) 1/ [ s(Ta) - hig(Ta) | (6)
= [ Ss(T4) - Ss(Ta) 1.X4 + 5o(T4) (7
V= [ Vus(Ta) - Vis(T4) 1.Xa + Vig(T) (8)
S =S (9)
P2=Ps (10)
he= [( hap(P2S2) - hy )/ nc ] + hy (12)
So= Sup(P2:h2) (12)
Vo= Vap(T2,P2) (13)
Equacgbes de equilibrio de massa:

nv=1- en.[(vi/v;)-1] (14
m=nv.[(fe.ci)/v4] (15)
Equacdes de balanco de 12 lei da termodinamica

Q=m.[hy-hy] (16)
Q=m.[hy-hs] (17)
Equacdes do desempenho do ciclo:

W=m. (h,-h;) (18)
B=Q./W (19)
Sistema de equaces:

Qe-(UA)avap- (Team-Te)=0 (20)
Qc - (U-A)cond . ( Tc - Tamb ) =0 (21)
hz - hsup(T21p2) =0 (22)

onde Te, T e T2 S80 asincognitas.

Este trabalho complementa o sistema de equagdes néo lineares ali desenvolvido, corrige
alguns de seus resultados e acrescenta a0 modelo as equacOes de perda de carga nas
tubulacbes e vadvulas, bem como curvas reais de compressores.

2. PERDAS DE CARGA
2.1 Introducio

A perdade cargatota , 4, € considerada como a soma das perdas distribuidas, #;, devido
aos efeitos de atrito no escoamento inteiramente desenvolvido em tubos de se¢&o constantes,

com as perdas localizadas, 4, devidas a entradas, acessorios, mudancas de area etc.
A perdade carga distribuida pode ser expressa como:

hy=f—— (23)

onde L é o comprimento do tubo, D o didmetro do tubo, 7 a velocidade média do fluido no
tubo e /' o fator de atrito. Este pode ser determinado através do nimero de Reynolds e da



rugosidade relativa ( e/D ) através do diagrama de Nikuradse, que foi expresso em forma
algébrica para uso computacional por Churchill (1977):

/12
1 O
f= 8%—9 73 D (29
mRed (4+B)
onde o fator 8 foi introduzido por coeréncia a presente definicdo de /' na Eq.(23), e A e B
sdo dados por:
6
0
5 H EE 7530
A= %457 InD 9 (25) . B= E‘%H (26)
e
0 % +028°% % : :
B Re

A viscosidadey , para os refrigerantes nas formas liquida e gasosa, foi calculada com as
expressdes propostas por (Mottaer al., 1998), de tal forma que nafase de vapor temos:

U= 1,(0,997 +0,8190.) 27)

onde p, é a densidade reduzida, que € determinada através da razéo entre g, (densidade de
vapor) e p. (densidade critica do vapor). A viscosidade do gas a pressdo atmosférica, L, é

dada pela Eq. (27), sendo 7} a temperatura absoluta do vapor e A, e 4; coeficientes de g ustes
para os refrigerantes apresentados natabela 1 parao R-12 e R-134a .

=4, +A1\/i

Para o fluido em fase liquida tomamos a viscosidade através da Eq. (29), que a relaciona
atemperatura absoluta do liquido, utilizando os coeficientes da tabela 2.

(28)

— Bu 2
Iog(lu)_Au + Tk +CuTk +DuTk (29)
Tabela 1. Constantes para as propriedades dos refrigerantes
Ao [kg/m.sx 107] A:[kg/m.sx 107 o [kg/m’
R-12 -8,070670E-03 1,195930E-03 5,581200R+02
R-134a -1,194100E-02 1,379270E-03 5,153000E+02
Tabela 2. Constantes para as propriedades dos refrigerantes
Au Bu CU Du
R-12 -2,14142 309,117 2,91E-03 -4,70E-06
R-134a -1,456102539 310,19 -8,67E-04 0




Jaa perda de cargalocalizada pode ser expressa através de:

L 2
hlm =— V_ (30)
D 2

sendo L.,/D um comprimento equivalente; na simulagdo considerou-se que existem duas
vévulas em cada trecho incluidas como perdas |ocalizadas com L¢/D=5.

Para a implementacéo da perda de carga no programa considerou-se tubos horizontais
ligando as diversas partes do ciclo detal formaque:

Ap = (hl + h/m )pesp (31)

onde Ap é avariacao de pressdo no trecho considerado devido a perda de carga.

As perdas de carga foram consideradas para o ciclo de um estédgio de compressao sem
superagquecimento e subresfriamento com eficiéncia adiabatica do compressor arbitrada (Fig.
1) detal forma que as pressdes nos pontos caracteristicos 2 e 4, considerando as perdas, s&o:

ps=p,+t0p,,

32
P2 = P3tAps, (32)

sendo Ap, ; determinado atraves da Eq. (31) para cada trecho em questdo. Tais perdas séo

calculadas levando em conta as tubulagbes e acessorios que ligam o compressor ao
condensador e a saida da valvula de expansdo ao evaporador, ou sgja ndo estdo computadas
em nenhum caso as perdas decorrentes dos trocadores de calor em si.

Condensagido

Fressao

Pressdo, kPa
Expansdo
%%

Evaporagio &
4 / I

Entalpia, kJ/kg

Entalpia

Figura 1. Diagrama Pressdo x Entalpia Figura 2. diagrama Pressdo x Entalpiado
ciclo de compressdo de duplo estagio

Para o ciclo padrdo de refrigeracéo com dois estégios de compressdo e um evaporador
com resfriamento intermediario e remocdo do gas de flash sem superaquecimento e
subresfriamento, com uma eficiéncia insentropica do compressor arbitrada, conforme Fig. 2,
temos as pressdes nos pontos 2, 4 e 8 dadas pelas Eq. (33), também com o Ap determinado

através da Eq. (31) para cada trecho em quest&o. Assim como para o ciclo simples as perdas
computadas sdo referentes as tubul agdes e acessorios que ligam 0s equi pamentos existentes na
extremedidades das regides consideradas.



D2 = ps+Aps,
D4y = Ps+ps,
Ps = D1t 0pig

(33)

3. CURVAS DE DESEMPENHO DE COMPRESSORES
3.1 Introducao

Um compressor ideal € aguele que necessita da menor poténcia para comprimir um
fluido em uma dada diferenca de presséo, sendo que esta poténcia corresponde ao produto da
vazao massica pelo aumento de ental pia na compressao i soentropica.

Para 0s compressores reais a entalpia do fluido na sua saida é maior que a prevista para 0os
compressores ideais isentropicos, de tal forma que a poténcia real requerida também é maior.
Esta diferenca pode ser medida através da eficiéncia isentropica do compressor, que €
definida (Ashare Handbook, 1992, pg 35.2) como a razéo entre a poténcia requerida pela
compressao isentropica e a poténcia real exigida pelo compressor, para determinadas vazéo e
diferencade presséo .

Em funcdo de diversos fatores a eficiéncia isentropica de um compressor real ndo € fixa
e varia de acordo com a temperatura de entrada e saida do fluido, que para o ciclo de
refrigeracdo por compressdo simples correspondem a temperatura de evaporagdo e
condensacdo do refrigerante.

Através das curvas de desempenho de um compressor alternativo obtidas em catdlogos
de sua cilindrada e velocidade de rotacéo pode-se obter uma curva para eficiéncia isentropica
do compressor em fungdo das temperaturas de evaporagdo e condensagao.

A curva de desempenho, de um compressor semi-hermético de 4 cilindros, obtida do
Ashare Handbook (1992, pg 35.4), foi utilizada para se obter a Eqg. (34), implementada no
sistema de equacdes a fim de se ssimular a eficiéncia varidvel do compressor.

n, 10,312801 - 0,004558737, + 0,00720603T, + 51792.107°T* — 2,9942.10°7.T, - 2,2096.10°77 (34)

sendo que 7, e 7, sdo as temperaturas de entrada e saida do fluido no compressor
respectivamente, em graus Celsius. A Eq. (34) é vdidapara T, de-20 a15°C e T, entre 40 e
62,5°C. Pode-se observar que a eficiénciaisentrépica do compressor aumenta com o aumento
de T, eadiminuicdo de 7,, sendo que para o compressor estudado a mesma varia entre 0,5 e
0,82.

4. RESULTADOS

4.1 Ciclo de um estagio de compressio.

Inicialmente iremos analisar a evolugdo do trabalho anterior para o atual, assim o modelo
antigo serd comparado com um que leva em conta a variagdo da eficiéncia isentropica do
compressor e outro que além de tal variagdo considera a perda de carga ao longo da tubulacéo
e acessorios do sistema de refrigeragéo.

Para efeito do calculo da perda de carga assume-se que se trata de um sistema de grande
porte, com capacidade de refrigeracéo de 50KW, onde o comprimento da tubulagdo (L) usado



para o cdlculo da perda de carga é 10m o didmetro da tubulacdo de 0,15m, a rugosidade média
12,7um e o compressor tem uma fracéo de espaco nocivo de 4,5%.

Obtemos através de um programa de projeto, os dados necessarios para a simulagdo do
sistema, tais como os produtos das éreas pelos coeficientes globais de troca de calor do
condensador ( UA. ) e do evaporador (UA¢) e acilindrada do compressor.

Na Tabela 3 temos os dados de projeto para os trés casos usando 0 R134a, observamos
gue para 0 modeloa mais simples (sem curva do compressor e perda de carga) se arbitrou a
eficiénciaisoentropica do compressor como sendo a méxima alcancada: 0,820.

Tabela 3. Condigdes de projeto originais

Projeto Tamb (°C) | Team (°C) | Ci(dm’) | Fe (Hz) UA, UA, ne
Perda+Curva 30 0 1,6196 60,0 3,88327 2,500 0,760
Curva 30 0 1,6066 60,0 3,87637 2,500 0,760
Simples 30 0 1,6290 60,0 3,77515 2,500 0,820

Temos que Tamp © Team SA0 8S temperaturas ambiente e da cémara frigorifica, Ci a
cilindrada do compressor e Fe afrequiéncia do compressor na Tabela 3.

Usando os dados de projeto da tabela 3, de Perda+Curva nos programas de simulagéo,
montou-se a Fig.3, Fig.4, Fig.5 e Fig6, variando-se a temperatura ambiente entre 20 e 40°C.
Através da Fig.3 notamos o erro no qual incorremos ao ndo levar em conta a curva do
compressor e a perda de carga na simulagdo, a menor capacidade de refrigeracéo para a
simulacdo com a curva do compressor em relacdo ao projeto simples ja era esperada pois se
utilizou uma eficiéncia isentrépica de 0,82, o valor maximo que pode ser alcancado pelo
compressor, a perda de cargaleva a diminuir um pouco mais a capacidade de refrigeracéo.

Na Fig.4 notamos uma nitida diferenca entre considerar ou ndo a curva rea do
compressor tanto no sentido do comportamento da curva como no valor da poténcia
consumida. Quando ndo se leva em conta a curva real do compressor e se adota um valor alto
para a eficiéncia isoentropica obtém-se uma menor poténcia consumida, além de se obter um
ponto de consumo méximo deslocado do ponto real.

Assim como na poténcia consumida o uso da curva de desempenho do compressor exerce
uma forte influéncia no coeficiente de desempenho do ciclo conforme se observa na Fig.5, 0
modelo anterior mais simples superestimava-o em pelo menos 5%, para temperaturas
ambientes da ordem de 40°C e em até 15% para a faixa de 20°C.

A vaz&o massica de refrigerante no sistema € pouco afetada pela variacdo de temperatura
nos trés casos conforme a Fig.6, ou pelo model o empregado.

Tabela4. CondicOes de projeto originais

Projeto | Tamb (°C) | Tcam (°C) | Ci(dm’) | Fe (Hz) UA, UA,
R12 32,00 -10,00 0,7776 30,0 5,14232 3,50000

Em um segundo estagio de simulacdo, iremos nos preocupar com a troca do fluido
refrigerante R12 pelo R134a. Para isso projetamos um sistema para funcionar com o R12
fornecendo uma capacidade de refrigeracdo de 35KW de acordo com os dados da tabela 4,
sendo para isso consideradas a perda de carga e a variagdo da eficiéncia isentropica do
compressor de acordo com a curvareal. O comprimento da tubulacéo (L) usado para o calculo
da perda de carga € 20m e o didmetro datubulacéo de 0,15m.
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Utilizando os dados de projeto databela 4 entramos no programa de simulacéo para ver
Ccomo um sistema projetado para 0 R12 se comportaria com o R134a.

Através da Fig.7 e da Fig.8 notamos que o R134a apresenta uma menor capacidade de
refrigeracdo que o R12 considerando um compressor com a mesma cilindrada, sendo que
temperaturas da camara frigorifica mais atas ou temperaturas ambientes menores aproximam
a capacidade dos dois fluidos.

O coeficiente de desempenho (COP) varia de forma diferente com relagdo a temperatura
ambiente (Fig.9) e da cadmara (Fig.10), temperaturas ambientes abaixo de 24°C ocasionaram
um maior COP para 0 R134a, sendo para qualquer temperatura da camara simulada o COP do
R12 foi superior ao do R134a.



Figura 13.Rend.volumétrico X Temp.Ambiente

Em relacdo a poténcia consumida observamos na Fig.11 que o R134 necessita de uma menor
poténcia para funcionar que o R12, porém devemos lembrar que sua capacidade de

refrigeragdo também diminuiu nestes casos.

Os dois fluidos refrigerantes apresentam um comportamento muito parecido com relacéo
a variacdo da vazdo méssica pela temperatura ambiente conforme a Fig.12, porém o R134a
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apresenta uma vazao cerca de 25% menor para toda os pontos simulados.




Com relagdo ao rendimento volumétrico o R12 sempre apresenta um maior coeficiente
gue o R134a e tal diferenca aumenta junto ao aumento da temperatura ambiente (fig.13) e a
diminuicdo da temperatura da camara (fig.14).

4.2 Ciclo de dois estagios de compressao.

Os ciclos de dois estagios de compressdo sdo proprios quando se desgja uma menor
temperatura de condensaco, assim projetamos um ciclo para temperatura ambiente de 32°C e
temperatura da cdmara de -10°C ( condensador a -20°C), e simulamos além da troca dos
refrigerantes de R12 para R134a um aumento na temperatura ambiente de 5°C (simulago I1)
e em outro caso uma queda da temperatura da camara também de 5°C (simulagdo 1I1),
conforme pode ser observado na Tabela 7. Ali, Cil se refere ao compressor do estagio de
baixa presséo (booster) e Ci2 ao compressor do estagio de alta pressdo, a mesma observacdo €
vélida para as poténcias e eficiéncias presentes na tabela 8, ou sgja 1 é referente ao estégio de
baixae 2 ao estagio de alta.

Tabela 5. Dados de entrada na simulagdo

Simulacdo | Tamb (°C) | Team (°C) | Cil (m’) | Ci2 (m’) | Fe(Hz) | UAc Uae
I 32,00 -10,00 0,0010 | 0,0006174 60 11,42608 | 7,114646
11 37,00 -10,00 0,0010 |0,0006174 60 11,42608 | 7,114646
111 32,00 -15,00 0,0010 |0,0006174 60 11,42608 | 7,114646
Tabela 6. Dados obtidos através da simulagdo
Simul Refrig. | Qe Oc w1 w2 B Te Ti Tc nel nvl ne2 nv2
MU | ysado | KW | KW | KW | KW °C °C °C
[ R-12 | 71,1464 | 114,261 | 1825 | 2486 | 16502 | -2000 | 7,35 | 4200 | 0481 | 09479 | 0537 | 09428
R-134a | 69,2722 | 111,619 | 17,10 25,25 1,6358 | -19,74 6,17 41,77 0,470 0,9413 0,541 0,9260
- R-12 | 70,3835 | 115,869 | 1868 | 2681 | 15474 | -1989 | 893 | 47,14 | 0492 | 09439 | 0554 | 09347
R-134a | 68,3815 | 113,185 | 17,56 | 27,24 | 15263 | -1961 | 7,88 | 4691 | 0482 | 09362 | 0558 | 09156
[ | R12 [624281]102208[ 1628 | 2350 | 1569 | -2377 | 353 | 4095 | 0478 [ 09456 | 0551 | 09841
R-134a | 60,0538 | 985904 | 1507 | 2347 | 15584 | -2344 | 240 | 4063 | 0467 | 09388 | 0556 | 09152

Primeiro notamos que o sistema de refrigeracdo apresenta um maior afastamento das
condi¢cdes de projeto quando da queda da temperatura da camara frigorifica, algo que na
maioria das vezes é controlado. Ja 0 aumento da temperatura ambiente provocou pequenas
variagoes na eficiéncia isentropica e volumétrica e um menor coeficiente de desempenho para
ociclo.

Com relacdo a substituicdo do R12 pelo R134a verificamos uma queda de pequena
ordem, na capacidade de refrigeracdo (Qe) e no calor trocado pelo condensador (Qc), para a
poténcia consumida pelos compressores a queda foi um pouco menos acentuada, resultando
em um menor coeficiente de desempenho para o sistema funcionado com R134a.

A temperatura intermediéria (77) abaixa cerca de 1°C quando da troca dos refrigerantes
( R12 para R134a) com a temperatura do evaporador apresentando um pegueno aumento e a
do condensaor uma pequena queda.

Ja a eficiéncia volumétrica do compressor de baixa alta pressdo e a isentrépica do
compressor de baixa acabam por dimuinir em funcdo da alteracéo dos fluidos, oposto do que
ocorre com a eficiénciaisentrépica do compressor de ata presséo.



5. CONCLUSOES

O fluido refrigerante R134a apresenta condi¢des de funcionamento bem préximas ao do
R12, conforme foi observado durante a pesquisa, sendo assm as mudancas de ordem
energéticas como consumo de poténcia, ou capacidade de refrigeracéo séo pouco af etadas.

As perdas de carga, quando desconsideradas nas simulagbes podem levar a erros
consideraveis em sistemas de maior porte, e a eficiéncia isentropica variavel do compressor
deve ser sempre considerada em simulacdes dos sistemas funcionando fora de suas condigdes
de projeto.
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ABSTRACT

Development of study of energy effects of the substitution of R12 for the R134a in
compression refrigeration system

The present work aims the computational simulation of the energy effects of the
substitution of the working fluid R-12 for the R-134a in compression refrigeration system,
without modifying the original design of the machine. The simulation was done through an
algorithm of solution of non linear systems by the Newton-Raphson method in language
PASCAL. Systems of equations representing the functioning of one and two stages vapor-
compression refrigeration cycles have been implemented. Specia attention is paid to the
friction lead loss through lines and valves as well as to the redlistic variation of the
compressor adiabatic efficiency according of the operation conditions.
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