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Resumo. O objetivo deste trabalho é apresentar um modelo para simulacéo de sistemas de ar
condicionado que utilizem termoacumulacéo em tanque de gelo com expansio direta, através
do qual é possivel otimizar o sistema de acumulacéo, de forma a minimizar o consumo de
energia do sistema frigorifico, em funcdo do perfil de carga térmica a que esta sujeito o
sistema de ar condicionado. O modelo apresentado utiliza dados de desempenho, de cada um
dos equipamentos do sistema, obtidos diretamente de catal ogos dos seus fabricantes.

Palavras-Chave: Termoacumulacédo, Otimizacao e Expansdo Direta.

1. INTRODUCAO

A estrutura da tarifacdo elétrica existente pode onerar consideravelmente o consumidor
gue possui um perfil de carga com pontas acentuadas de demanda, 0 que € o caso dos usuarios
de sistemas de ar condicionado para conforto. A utilizagdo de sistemas de termoacumul acéo
de gelo pode ser uma solucdo para este problema, pois através destes sistemas pode-se
conseguir reducdo da demanda e deslocamento de cargas ao longo do dia (Bhansali e Hittle,
1990). Com relacdo ao consumo de energia elétrica, Shan (1997) observa que este pode ser
maior para 0s sistemas com termoacumulacdo, no entanto, devido a tarifacdo elétrica
diferenciada, o gasto com a comprade energia el étrica é menor.

Os sistemas de termoacumulagdo podem ser divididos em duas categorias principais:
sistemas de acumulacdo com expansdo direta, onde o gelo é formado diretamente sobre os
tubos do evaporador do equipamento frigorifico, e sistemas de expansdo indireta, onde o
equipamento frigorifico resfria, a temperaturas inferiores a 0 °C, uma solucdo aguosa,
geralmente a base de etileno-glicol, que € utilizada para produzir gelo (ASHRAE, 1995).

Neste trabal ho € apresentado um model o para simulacéo de sistemas de termoacumul acéo
com expansado direta, através do qual € possivel otimizar o sistema de acumulacdo, de formaa
minimizar o consumo de energia do sistema frigorifico, em funcéo do perfil de carga térmica
a gue esta sujeito o sistema de ar condicionado. O modelo apresentado, que é baseado no
principio termodindmico de quase-equilibrio, utiliza dados de desempenho, para cada
equipamento do sistema, obtidos diretamente dos catal ogos dos seus fabricantes.



2. MODELO MATEMATICO.

A instalacéo analisada neste trabal ho € mostrada esquemati camente na Fig. 1. Como pode
ser observado, 0 sistema é composto de compressor alternativo, condensador resfriado a égua,
valvula de expansdo termostatica, torre de resfriamento de contra corrente e tanque de agua,
dentro do qual existem serpentinas de cobre, que formam o evaporador de expansdo direta do
sistema frigorifico. A égua resfriada, contida no tanque, € bombeada para o0 condicionador
(fan-coil), onde é efetuado o resfriamento do ar para o sistema de condicionamento de ar.
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Figura 1 — Esquema da Instalagéo analisada.

Nas secOes seguintes é apresentado o modelo matemético para cada componente do
sistema de termoacumulagdo. Segundo Strand et al. (1994), nos sistemas de termoacumul acéo
com expansao direta, 0 tanque de armazenamento e o evaporador da unidade frigorifica estéo
termodinamicamente acoplados, portanto deve-se modela-los simultaneamente, 0 que é
efetuado neste trabalho. Para facilitar a modelagem, admite-se ainda que a carga térmica é
aplicada diretamente no tanque de agua, isto é 0 processo de resfriamento do ar no
condicionador é tratado simplesmente como um fluxo de calor aplicado ao tangque de agua.

2.1 Compressor

Um compressor frigorifico, por si s6, ndo possui qualquer capacidade frigorifica, mas sim
uma capacidade de promover uma vazdo de refrigerante. A vaz&o massica de refrigerante de
um compressor alternativo € dada pela Eq.(1), onde v; € o volume especifico do refrigerante
na succdo do compressor, Vg € o deslocamento volumétrico do compressor e g O
rendimento volumétrico, o qual pode ser calculado em funcdo da relagdo de pressdes no
compressor (rp) (Venturini et al., 1999). A Eq. 2 fornece nw em funcéo da relacdo de
pressdes, para 0 compressor utilizado nesta andlise, tendo sido obtida a partir de dados de
catdlogo do fabricante.

V
mrefr - des nVR (1)
Vi
vk =1,02439 - 006701 rp + 000262 r2 @)

Uma vez calculada a vazdo méssica, podem ser calculadas a capacidade frigorifica (Qo)
e a poténcia de eixo do compressor (Weixo ), a partir das Eq. (3) e (4), onde hy e h; s30 as



ental pias especificas do refrigerante na entrada e saida do evaporador, respectivamente, h, é a
entalpia especifica do refrigerante na saida do compressor e 1y € o rendimento global do
compressor, que varia entre 62% e 83% (Strand et al., 1994).

QO = Myesr (hl - h4) ©)

Weixo = M (4)
Mg

Em uma instalagdo de condicionamento de ar, sem acumulacdo de gelo, o sistema
frigorifico opera na maior parte do tempo em condicBes de carga parcial. Assim, neste
trabalho, quando é analisado o sistema sem termoacumulacdo, considera-se um controle de
capacidade para o sistema frigorifico, efetuado pela desativacdo, em grupos de 2, dos 8
cilindros do compressor utilizado. Como parametro para o controle da capacidade, utiliza-se a
temperatura da &gua no tanque, com um “set-point” de 7,0 °C. Para 0 sistema com
termoacumul agdo, considera-se que o equipamento frigorifico sempre opera a plena carga.

Para o compressor operando com controle de capacidade, € utilizada a curva da Fig. 2,
onde se tem a frac8o da poténcia a plena carga em funcéo da fracdo da capacidade a plena
carga, para calculo da poténcia em condicdes de carga parcial (Leverenz & Bergan, 1983).
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Figura 2 — Poténcia do compressor para cargas parciais.
2.2 Tanque-Evaporador.

O processo de transferéncia de calor da &gua contida no tanque, para o fluido frigorifico
escoando no evaporador, pode ser representado esgquematicamente pelo circuito equivaente
mostrado na Fig. 3. Como pode ser observado, este circuito equivalente é composto pelas
resisténcias térmicas da agua no tanque (Rag), dos tubos (Runo), do refrigerante (Rer) € da
camada de gelo (Ry), a qual se comporta como um potenciometro, isto é, a sua resisténcia
térmica aumenta a medida que hd um aumento da espessura da camada do gelo, e vice-versa.

Com base no circuito equivalente da Fig. 3, sdo calculados o caor removido do tanque

através do evaporador (Q'tq), e o calor transferido da &gua para a superficie do gelo (Q'g ), ou
para a superficie dos tubos, quando néo houver gelo.

(Tsup -To )
Rrefr + Rtubo + Rg

th = ©)
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Figura 3 — Circuito térmico equivalente, para o conjunto tangque-evaporador.

Para o cdlculo da resisténcia térmica do refrigerante, no interior dos tubos do evaporador,
sd0 utilizadas duas correlacdes para o coeficiente de conveccdo (a;), uma para a regido de
escoamento com mudanca de fase e a outra para a regiao de superagquecimento do fluido.

De acordo com Klimenco (1988), o coeficiente de convecgdo (ai), para escoamento com
mudanca de fase, no interior de tubos, € dado pela Eq. (7), onde Re, € o nimero de Reynolds
equivalente para escoamento bifésico, Pr é o nimero de Prandtl, p é a massa especifica, k é a
condutividade térmicae L' € a constante de Laplace, definida pela Eq. (8).
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Na Eqg. (8) o € atensdo superficial do refrigerante e g é a aceleracdo da gravidade, e os
indices | e v, que aparecem nas Eqg. (8) e (9) se referem a fase liquida e a fase vapor,
respectivamente.

Para o cdlculo do coeficiente de convecgdo na regido de superaquecimento, € utilizada a
Eqg. (9), que define 0 nUmero de Nusselt (Rahman et al., 1995), onde u € a viscosidade
dindmica do fluido, Re € o nimero de Reynolds e f é o fator de atrito.

25
NU = RePr Of My
X 8 v

X =107 +127 (Pr 2/ 3—1)%@)’5 9

f = (182 log(Re) —164) 2

O coeficiente de conveccdo da agua, sobre os tubos do evaporador ou sobre o gelo, é
calculado a partir da relacdo do niUmero de Nusselt, proposta por Incropera e DeWitt (1990),
mostrada na Eg. (10), onde Pr e Prssdo os nimeros de Prandtl calculados para a corrente livre
e paraainterface gelo/agua, respectivamente.



25
Nu = 0989 Re?% pr 036 Bﬂﬁo (10)
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Como o processo de transferéncia de calor ndo € uniforme ao longo do comprimento dos
tubos do evaporador (L), este é dividido em vérias segdes de comprimento (AL), permitindo
um cdlculo mais detalhado do processo de transferéncia de calor no evaporador. Assim,
considerando um intervalo de tempo (At), a variagdo do didmetro da camada de gelo (ADy),
sobre uma secgéo do evaporador, pode ser calculada pela Eq. (11), onde Dy € o diémetro da
camada de gelo, py € a massa especificado gelo e ri € aentalpiade solidificacéo da agua

(th B Qg)

r. mDg pg AL

At (11)

A variacdo da temperatura da agua contida no tanque, em um intervalo de tempo, pode
ser calculada pela Eq. (12), onde Q; é a carga térmica aplicada ao sistema durante o intervalo
de tempo considerado, cpyg € 0 calor especifico da agua contida no tanque, Mag € Mgeo S80 as
massas de &gua e gelo existentes no tanque, respectivamente.

(Qr —-Qq)
(Mag _Mgelo)cpag

AT,y = At (12)

O modelo considera que a temperatura da &gua no tanque € homogénea e que a
temperatura da superficie do gelo (Tsyp), isto &, da interface gelo/dgua se mantém a 0 °C.
Deve-se ressaltar também que quando o sistema frigorifico esta desligado, o calor removido
do tanque através do evaporador € igual a zero, e a energia para resfriamento € proveniente
somente do gelo armazenado no tangue, 0 que resultard em um valor negativo para a variacéo
do didmetro obtido pela Eq. (11), indicando consumo de gelo (Venturini et al., 1999).

2.2 Condensador

A representacdo precisa do comportamento de um condensador pode ser complexa,
porque o vapor de fluido frigorifico entra no condensador superaquecido e, quando atinge o
inicio da condensacdo, a fracdo de liquido e vapor varia ao longo do condensador até sair
completamente no estado liquido. Por outro lado, o calor cedido pelo refrigerante, € em
grande parte absorvido pelo meio de resfriamento, no caso &gua, € em uma escala bem menor,
transferido para o meio externo.

Para facilitar a representacdo matematica do condensador, o modelo utilizado baseia-se
na determinacdo da sua capacidade por diferenca unitéria de temperatura (Fc) (Stoecker e
Jones, 1985). A partir de Fc é entdo calculado o calor rejeitado no condensador, utilizando-se
aEq. (13), onde T, e é atemperatura de condensacdo e T,.e € atemperatura da agua na entrada
do condensador.

Qc = FC(TC —Ta-e ) (13)
Para condic¢des de fluxo massico de &gua de resfriamento fora das condicbes de projeto, o

valor de F¢ variaem fungdo da propria vazao de agua de resfriamento (Venturini et al., 1999).
Assim, a Eq. (14) apresenta o valor de F. em kW/°C, variando em funcdo da vaz&o maéssica



de &gua de condensacdo (my-¢), dada em kg/s, para o condensador utilizado nesta andlise,
sendo que esta equacdo foi obtida a partir de dados de catélogo do fabricante do condensador.

Fe =0,37682 +1,34356 My — 019383 m2_ (14)

2.4 Torrederesfriamento

O desempenho de uma torre de resfriamento do tipo contra corrente, que € a utilizada
nesta analise, é geralmente expresso em funcdo do Numero de Unidades de Transferéncia
(NTU) (McQuinston, 1988). Para uma condicdo de operacdo da torre, 0 NTU pode ser
calculado a partir da relagéo entre as vazdes de agua (m,_.) e ar (m,, ) (Massafeli, 1991),

como mostraa Eq. (15), que foi obtida a partir de dados do catdlogo datorre.

NTU = 2,09179- 081834%% (15)
mar

Durante a simulagdo da operacdo de uma torre de resfriamento, sdo conhecidas a
temperatura da 4gua na entrada da torre e as vazdes de ar e &gua, e desga-se determinar a
temperatura da agua na saida da mesma. Paratal, utiliza-se neste trabalho o processo iterativo
descrito por Stoecker e Jones (1985). Este processo consiste basicamente em se estimar um
valor para atemperatura da dgua na saida da torre, e entéo calcular o NTU através da Eq. (16).

A equacdo (16) resulta de um processo numérico, onde atorre de resfriamento é dividida
em diversos volumes diferenciais, de forma que a variagdo da temperatura da &gua (AT,) em
cada volume sgja igual. Realiza-se em seguida o somatério da diferenca de entalpia média
para cada volume diferencial em que foi divida a torre (h - hy)m, Sendo h; a entalpia do ar
saturado a temperatura da dgua, hy aentalpiado ar e cp, 0 calor especifico da gua.

NTU =cpa ATa S (16)

(hi — har )m

Se 0 NTU calculado pela Eg. (16) for maior que o NTU calculado pela Eq. (15), a
temperatura da 4gua na saida da torre deve ser aumentada, caso contrério a temperatura da
&gua na saida da torre deve ser diminuida, efetuando-se em seguida novo calculo do NTU. O
procedimento péra quando o erro entre os valores do NTU, calculados pelas Eq. (15) e (16),
for igual ou menor que a méxima tolerancia admitida, que para o caso € 0,5.10°.

Segundo King e Potter (1998), a poténcia de um sistema de resfriamento de &gua de
condensacdo, que utilize torre de resfriamento, pode ser calculada, de maneira aproximada,

pelaEq. (17), onde os valores de W, , € Q, devem ser utilizados em kW.
V\./torre = 01025(Weix0 + Qo ) (17)

2.5 Valvula de expansdo termostatica.

A vazdo de refrigerante através de uma vévula de expansdo termostética operando
completamente aberta, que € a condicdo encontrada nos catdlogos dos fabricantes destes
equipamentos, pode ser calculada pela Eg. (18), onde AP é a diferenca de presséo operada
pela valvula, ps € a massa especifica do refrigerante na entrada da valvula, A, é a area do
orificio da valvula e Cd é o coeficiente de descarga do orificio. Embora o refrigerante que sai



da vavula sgja uma mistura de liquido e vapor, a Eq. (18) pode ser utilizada, uma vez que o
processo de vaporizacdo se inicia apos a passagem do fluido pelavavula

O coeficiente K, que aparece na Eq. (18), varia principamente em funcdo da
temperatura de vaporizacdo do sistema (T,) (Massafeli, 1991). Na Eq. (19), é dado o valor do
coeficiente K, em m?, obtido a partir de dados de catdlogo do fabricante da vévula de
expansdo utilizada neste trabal ho.

Mrefr-max =Cd As /2 p3 Ap =Ka4/2 p3 4p (18)
K, =05923107° +0,8201 107° T, —01536107° T2 (29)

A vazdo maéssica de refrigerante através da vavula, para condi¢bes de operacdo com
carga parcia, pode ser calculada pela Eq. (20) (Yassuda et a, 1983), onde AT € O
superaquecimento necessario para o inicio de abertura da valvula, AT,s € 0 superaguecimento
para abertura maxima menos o de aberturainicial e, ATqps € 0 superaguecimento de operagao.

ATgps — ATgs

20
AT (20)

Mrefr = Mrefr - max

3. RESULTADOS

A solucdo do sistema de equacdes formado pelo modelo matemético dos equipamentos
individuais, mostrados acima, isto €, a solucéo do sistema formado pelas Eq. (1) a(3), (5), (6),
(11), (13) a (16), (19) e (20), foi efetuada pelo método da bissecdo e substitui¢do sucessiva.
Neste trabalho foi utilizado como fluido frigorifico o R-22, no entanto, outros refrigerantes
podem ser utilizados, bastando paraisto a substituicdo da rotina para calculo das propriedades
do refrigerante, que podem ser facilmente obtidas (Almeida, 1995).

Na Fig. 4, € mostrado o tempo para a producdo de 7000 kg de gelo, para diferentes
capacidades do compressor, mantendo-se fixa a area de transferéncia de calor do evaporador.
A massa de agua contida no tangue, no inicio da fabricacdo do gelo, é de 12500 kg a
temperatura de 5 °C. Como pode ser observado, a medida que a capacidade diminui, o tempo
para a producéo do gelo aumenta. Na Fig. 4, a capacidade do compressor se refere a condicdo
de 29 °C para atemperatura da 4gua na saida da torre, e 0 °C para a de vaporizag&o, sendo que
neste trabalho esta condico serd a referéncia para expressar a capacidade dos sistemas. E
importante observar que durante a fabricacéo do gelo, a temperatura de vaporizagdo diminui,
e conseglientemente a capacidade frigorifica também diminui.

No sistema de termoacumulacdo considerado, o equipamento frigorifico, que possui
capacidade inferior a necessaria para atender a carga térmica, opera durante a nhoite
produzindo gelo. O gelo produzido durante o periodo noturno, é utilizado para complementar
a capacidade do equipamento frigorifico de modo a atender a carga térmica nos horérios fora
de ponta, e para atender totalmente a carga térmica durante o periodo de ponta, quando o
equipamento frigorifico € dedligado. Assim, considerando que o horario de ponta das
concession&rias de energia elétrica compreende o periodo entre as 17:30 e 20:30 horas, o
tempo maximo de funcionamento do sistemafrigorifico deve ser de 21 horas/dia.

Com relacdo a area da superficie de troca de calor do evaporador, para uma mesma
capacidade do equipamento frigorifico, o tempo de producdo de gelo diminui a medida que a
area aumenta. Segundo Moore (1997), devido a fatores relacionados ap espacamento dos
tubos no evaporador e as dimensdes do tanque, deve-se restringir a relacdo entre a érea do
evaporador e a méaxima energia armazenada a valores entre 0,11 e 0,18 m%kWh.



7000

6000 — P -

= 5000 — -

= ] 7

o 4000 — P

@ , .

@ N /

ok ——

= : A Q,=122,6 kW
1000 7 27~ — - Q,= 818kW

0 | | A —
0 2 4 6 8 10

Tempo [horas]

Figura 4 — Tempo necessario para a producéo de 7000 kg de gelo.

A Ultima restricdo que se faz a0 modelo apresentado, € o fato de que a capacidade
frigorifica obtida pela simulacdo deve ser atendida por um compressor disponivel no mercado.
O modelo apresentado pode ser entdo utilizado para otimizar sistemas de termoacumulacdo de
gelo, através da determinacdo da area do evaporador e de um compressor, que acoplados
resultam num minimo consumo de energia do sistema, como mostrado abaixo.

O sistema de ar condicionado analisado opera das 8:00 as 20:00, e esta sujeito a carga
térmica mostrada na Fig. 5, numa localidade onde a temperatura de bulbo Umido ambiente se
mantém em 26 °C. Para que a carga térmica deste sistema sgja atendida, sem armazenamento
de gelo, deve-se utilizar um compressor com capacidade frigorifica igual a 158 kW, na
condicdo de referéncia, cuja poténcia de acionamento € de 39,5 kW. O consumo deste
sistema, jaincluindo o subsistema de resfriamento de dgua de condensacéo, € de 316 kWh/dia
durante o periodo fora de ponta, e 99,8 kWh/dia para o horario de ponta.
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Figura 5 — Carga térmica e Capacidade frigorifica do sistema.

A Fig. 6 mostra o consumo de energia do sistema com termoacumulacdo, para duas
capacidades do compressor, disponiveis no mercado, em funcdo da érea do evaporador. A
faxa de vaores apresentados para a érea do evaporador esta limitada pelas restricdes
mencionadas acima. Como pode ser observado, o0 menor consumo de energia ocorre para a
menor capacidade frigorifica. Com base na Fig. 6 e visando o menor consumo, adota-se para
0 sistema de termoacumulacdo, o compressor com capacidade frigorifica de 94,8 kW, na



condicdo de referéncia, cuja poténcia de acionamento € de 30 kW, e area da superficie de
transferéncia de calor do evaporador igual a 123 m?, o que resulta numa relacéo entre a area
do evaporador e a energia armazenada de 0,149 m*kWh. O tempo de operagdo deste sistema
€ de 19,5 horag/dia, sendo que devem ser produzidos 8925 kg de gelo, durante a noite. A
variacdo da capacidade frigorifica do sistema durante um ciclo de funcionamento pode ser
observada na Fig. 5, sendo que a area sombreada desta figura representa a energia que deve
ser armazenada, naformade gelo.
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Figura 6 — Consumo do sistema com termoacumulacéo.

Na Tabela 1, é comparado o consumo e a demanda para 0s sistemas com e sem
termoacumulagéo, sendo que estes valores incluem o compressor, € 0 subsistema de
resfriamento de &gua de condensacdo. A tarifa considerada foi de 100,69 R¥/MWh e 16,58
R$¥/kW, para consumo e demanda, respectivamente, no horario de ponta, e 45,71 R¥MWh e
8,12 R$/kW, para consumo e demanda, respectivamente, no horario fora de ponta, sendo estes
valores tipicos de um periodo Umido.

Tabela 1. Consumo e demanda para os sistemas considerados.

Fora de Ponta Ponta Gasto para

Consumo | Demanda| Consumo Demanda 01 més.
Sem termoacumul agdo 316 kWh/dia| 45,4 kW | 99,8 kwh/dia| 45,4 kW R$ 1856,17
Com termoacumul acéo 569 kWh/dia| 34,4 kW - - R$ 1060,69

4. CONCLUSOES

O modelo apresentado, apesar da sua simplicidade, pode ser utilizado para analisar o
comportamento de sistemas de termoacumulacdo, e tem como principal vantagem o fato de
serem utilizados dados de desempenho, dos equipamentos individuais do sistema, obtidos
diretamente dos seus fabricantes. A Unica excecdo € com relagdo ao conjunto tanque-
evaporador, para o qual é necessario conhecer a area de troca de calor do evaporador.

O modelo, quando submetido as restrigdes de tempo de operacao, relacdo entre &rea do
evaporador e maxima energia armazenado, e compressores disponiveis no mercado, pode
facilmente identificar a configuragdo do sistema que resulta no menor consumo de energia
elétrica, definindo pardmetros importantes do sistema. A Fig. 6 indica uma tendéncia ao
menor consumo, dos sistemas com menor capacidade e maior &ea do evaporador,
considerandos as restricoes impostas.

Mesmo ndo considerando uma andlise do consumo ao longo do ano e de custos para a
instalagdo do sistema, que é o objetivo final do trabalho que vem sendo realizado, ficam
evidentes os beneficios dos sistemas de termoacumulacdo, quando analisada a Tabela 1, onde



foi constatada uma reducdo de consumo e demanda no horé&rio de ponta, levando a uma
reducéo significativa do gasto com energia elétrica. Deve-se observar que nesta andlise néo
foi considerado 0 consumo e a demanda das bombas de &gua gelada, que devem estar
operando no horario de ponta, para ambos o0s sistemas.
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OPTIMIZATION OF AN ICE-ON-COIL THERMAL STORAGE SYSTEM.

Abstract. The aim of this work is to present a computational model for simulation of a
thermal storage air conditioning system, through which is possible to optimize the ice-on-coil
storage tank. The storage process is optimized by minimizing the amount of energy
consumption of the refrigeration system, in function of the load profile. The required
simulation data, for each component of the system, can be obtained directly from
manufacturer catalogues.
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