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RESUMO

BARROS, Irvin Weslley Oliveira de. Analise Exergética de um Ciclo Real de
Refrigeragcdo por Compresséo de Vapor: 2023. 102p. Trabalho de Conclusao de
Curso — Centro Federal de Educacao Tecnolégica Celso Suckow da Fonseca. Rio de
Janeiro. Rio de Janeiro, 2023.

Este trabalho apresentou uma analise exergética de um ciclo real de refrigeracao por
compressdo de vapor, bem como utilizagdo do softwarer Interactive
Thermodynamics para realizacdo de estudos paramétricos. Utilizando um problema
de referéncia para aplicacdo dos estudos em questdo os resultados obtidos foram
validados obtendo erro percentual relativo menor que a tolerancia de 2% em mais de
90% dos casos. Os estudos paramétricos foram validados por comparagdo com 0s
resultados obtidos pela literatura. Com o0s estudos realizados observa-se que
conforme a pressao no evaporador aumenta, a destruicao total da exergia diminui, e
para faixas de pressao mais baixa no condensador, a destruicdo da exergia € menor.

Palavras-chave: Exergia. Andlise Exergética. Interactive Thermodynamics. Ciclo
Real de Refrigeragcdo Por Compresséo de Vapor.
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ABSTRACT

BARROS, Irvin Weslley Oliveira de. Exergy Analysis of a Real Vapor
Compression Refrigeration Cycle: 2023. 102p. Trabalho de Concluséo de Curso -
Federal Center of Technological Education — Rio de Janeiro. Rio de Janeiro, 2023.

This work presents an exergetic analysis of a real vapor compression refrigeration
cycle, as well as the use of the Interactive Thermodynamics software to carry out
parametric studies. Using a reference problem to apply the studies in question. The
results obtained were validated by obtaining a relative percentage error smaller than
the tolerance of 2% in more than 90% of the cases. The parametric studies were
validated by comparison with the results obtained in the literature. With the studies
carried out, it is observed that as the pressure in the evaporator increases, the total
destruction of exergy decreases, and for lower pressure ranges in the condenser, the
destruction of exergy is smaller.

Keywords: Exergy. Exergetic Analysis. Interactive Thermodynamics. Real Vapor
Compression Refrigeration Cycle.
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1 INTRODUCAO

1.1 MOTIVACAO

Tendo em vista o antagonismo contemporaneo entre a conscientizacao
crescente sobre a finitude dos recursos energéticos do mundo e o aumento do
impacto humano sobre o meio ambiente impulsionado pelo crescimento populacional,
torna-se central o desenvolvimento de maquinas capazes de evitar o desperdicio
energético. No caso de sistemas térmicos, a reducéo do desperdicio é detectada por
meio do aumento da eficiéncia térmica.

Em particular, o controle das condi¢cbes de um ambiente através de processos
e sistemas térmicos consome uma parcela consideravel dos recursos naturais por
desempenhar um papel central no modo de vida moderno. Os sistemas térmicos
conhecidos como refrigeradores, por exemplo, estdo presentes no condicionamento
de ar de centros de processamento de dados (data centers), na manutencdo da
baixa temperatura dos frigorificos, no controle de umidade e temperatura de salas
limpas, no sistema de climatizacdo de centros comerciais, dentre outras aplicagdes.

Tendo em vista relevancia dos sistemas térmicos, € indispensavel que o
aumento da eficiéncia térmica seja um dos principais objetivos do projeto. Para tanto,
diante da complexidade dos modelos matematicos que representam o
comportamento termodindmico das maquinas térmicas, é recomendavel a utilizacdo
auxiliar de softwares simuladores de processo validados pela comunidade cientifica.
No presente trabalho, o software Interactive Thermodynamics (IT) foi escolhido como
ferramenta de suporte a investigacdo de pontos operacionais mais eficientes.

A utilizacdo do software Interactive Thermodynamics (IT) atenua parte da
complexidade do estudo paramétrico presente neste trabalho por conter as
equacgdes de estado do fluido de trabalho do refrigerador analisado e por resolver o
sistema de equagfes que compreendem a modelagem do sistema térmico. Desta
forma, € possivel ampliar e aprofundar o escopo do trabalho com a realizacdo de
mais estudos paramétricos e com inclusdo da analise do sistema de acordo com
segunda lei da termodinamica.

A analise do sistema térmico de acordo com a segunda lei da termodinamica

permite a quantificacdo das irreversibilidades e dos desperdicios de energia de cada



componente. Desta forma, € possivel identificar os equipamentos menos eficientes e
torna-los os principais candidatos a melhorias, visando a reducdo dos custos de
operacéo do equipamento.

Diminuir as perdas associadas as irreversibilidades significa aumentar a
eficiéncia do equipamento e, consequentemente, utilizar de forma mais racional os
recursos energéticos disponiveis. O objetivo deste trabalho é a andlise do impacto
da variacéo de alguns parametros do sistema sobre as perdas de cada equipamento
avaliadas de acordo com a segunda lei da termodinamica para diferentes pontos

operacionais de um refrigerador.

1.2 JUSTIFICATIVA

(DEPAULA e MENDELSOHN. 2010). O aquecimento global € o fenébmeno de
alteracdo climatica caracterizado pelo aumento da temperatura global média. Essa
elevacdo da temperatura global média causa o aumento do consumo energético
utilizado na climatizacdo de ambientes. Por sua vez, o aumento da demanda
energética pode acentuar as emissdes de gases de efeito estufa.
Consequentemente, essas novas emissdes sdo capazes de acelerar o aquecimento
global e estimular adicionalmente a demanda energética por climatizacéo, efeito
denominado como retroalimentacao positiva.

(BEZERRA et al. 2020) identificaram o potencial de aumento de até 190% no
consumo elétrico para o condicionamento de ar no Brasil devido ao aquecimento
global. No entanto, foi observado que medidas que promovam o aumento da
eficiéncia energética dos equipamentos podem equilibrar esses efeitos deletérios da
mudanca climatica.

A fim de avaliar a degradacédo da qualidade de energia que ocorre em cada
componente do refrigerador, & necessario analisar o sistema térmico de acordo com
a segunda lei da termodinamica. Desta forma, as irreversibilidades associadas aos
processos termodinamicos em cada componente sdo contabilizadas, produzindo

uma avaliacdo mais completa e profunda do equipamento.



1.30BJETIVO

Este trabalho tem como objetivo o estudo e a apresentacdo do conceito de
exergia e sua aplicagdo em um ciclo de refrigeragédo por compressao de vapor real.
Propondo a verificacdo das irreversibilidades do sistema através da andlise
exergeética, verifica-se a relevancia do emprego da segunda lei da termodinamica
para analise de maquinas térmicas, em especifico, para analise de um ciclo de
refrigeracdo por compressao de vapor.

A modelagem termodindmica do ciclo de refrigeracdo por compressao
mecanica de vapor definido por um problema de referéncia sera implementada no
software Interactive Thermodynamics (IT). Além disso, o aporte computacional
auxiliard na realizacdo das analises de primeira e segunda lei da termodinamica,

bem como no estudo paramétrico do refrigerador.

1.4 METODOLOGIA

Para o desenvolvimento do trabalho, a modelagem e a simulagdo do
problema de referéncia foram realizadas no software Interactive Thermodynamics
(IT). Esse programa utiliza o método de Newton-Raphson para solucdo de cada
iteracdo. Além disso, foi utilizada a biblioteca de propriedades termodinamicas do
préprio Interactive Thermodynamics. Para validar a modelagem e a simulacéo, os
resultados obtidos foram comparados com os resultados conhecidos do problema de
referéncia (Cengel e Boles, 2011) por meio do calculo do erro relativo percentual.

O software Interactive Thermodynamics também auxiliou o estudo
paramétrico de segunda lei da termodindmica do ciclo de refrigeracdo por
compressdo de vapor. Para validar os dados gerados no estudo, o impacto da
alteracdo do valor dos parametros sobre as variaveis de interesse foi comparado
com as tendéncias exibidas pelas variaveis de interesse de um problema de

referéncia apresentado por (DINCER et al. (2017).



1.40RGANIZACAO DO TRABALHO

O presente trabalho esta organizado em nove secoes.

Na primeira se¢éo foram exibidas as motivacdes, justificativa e objetivos, além
de uma breve apresentacédo do conteudo desenvolvido.

A segunda secéo apresenta uma revisao bibliografica sobre a tecnologia dos
ciclos de refrigeragdo por compressao de vapor, sobre a modelagem desse tipo de
ciclo e sobre a andlise exergética do ciclo de compressao de vapor real.

Na terceira secao é realizado um breve historico dos ciclo de refrigeracdo por
compresséo de vapor, citando refrigeradores e bombas de calor. E feita uma reviséo
sobre o ciclo de Carnot reverso, o ciclo de refrigeracao ideal e real, a selecdo do
fluido refrigerante, além da analise exergética de um ciclo de refrigeracdo por
compresséo a de vapor.

Na quarta secdo, o conceito de exergia e 0s tOpicos que O cercam Sao
abordados. Desta forma, discorre-se sobre o; trabalho reversivel e a irreversibilidade,
sobre a eficiéncia de segunda lei, sobre as formas de transferéncia de exergia, sobre
o principio da destruicdo de exergia e sobre o balanco de exergia para sistemas
fechados.

Na quinta secdo apresenta-se o0 software computacional Interactive
Thermodynamics, destrinchando seus recursos.

Na sexta secdo é apresentada a analise exergética do ciclo de refrigeracéo
por compressao de vapor- Expbe-se também o problema de referéncia, detalhando
sua modelagem e simulacéo- Por fim, sdo detalhados os critérios de validacéo, os
resultados, as discussdes e a validacao dos resultados.

Na sétima sec¢do sao exibidos os graficos dos estudos paramétricos obtidos, e
a tabela de resultados, bem como a variacéo de fluido refrigerante.

Na oitava secao é apresentada a conclusdo do trabalho realizado, onde sera
discutido a importancia dos estudos e resultados obtidos.

Na nona secao apresenta-se as propostas de trabalhos futuros.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 REVISAO TECNICA DOS CICLO DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO A
VAPOR

O intuito da refrigeracao € direcionar o fluxo de calor de um ambiente mais frio
para um ambiente mais quente. Para que isso ocorra é necessario a aplicacdo de
trabalho no sistema para inverter o fluxo natural de calor. No caso do ciclo de
refrigeracdo por compressao a vapor o0 equipamento que realiza o trabalho no
sistema é o compressor. O sistema conta basicamente com quatro equipamentos
principais: o compressor, como ja citado, o condensador, responsavel pela rejeicao
de calor para o ambiente quente, a valvula de expansédo, que reduz a pressao do
fluido, consequentemente reduzindo a temperatura e o evaporador, que absorve

calor do ambiente de baixa temperatura.

2.2 MODELAGEM E SIMULACAO DE CICLOS DE RI%FRIGERA(;AO POR
COMPRESSAO DE VAPOR COM A UTILIZACAO DE PACOTES
COMPUTACIONAIS.

(NASCIMENTO. 2022) realizou estudos para andlise de rendimento de ultra
freezer sobre quatro ciclos de refrigeracdo em cascata utilizando quatro diferentes
fluidos onde o obijetivo principal do trabalho era determinar o maior coeficiente de
performance COP entre cada ciclo e cada fluido. O software utilizado para a variacao
e simulacdo dos parametros foi o Engineering Equation Solver (EES).

O EES é um software capaz de resolver equacgfes algébricas lineares e néo-
lineares e com variaveis complexas, além disso esse programa também realiza
otimizacdes tem como funcéo basica resolver um conjunto de equac¢des algébricas,
incluindo equacdes nao-lineares, equacdes diferenciais e equacdes com variaveis
complexas. Esse programa também é capaz de fazer otimizagdes, obter regressdes
lineares e ndo-lineares, gerar graficos de alta qualidade para publicacdes, simplificar
analises de incertezas e fazer animacoes.

(SANTOS. 2018) realizou uma andlise exergética para um ar-condicionado
com sistema de vazéao de refrigerante variavel (VRF), de modo que foram realizadas
simulagcdes com diferentes refrigerantes para avaliar os efeitos na eficiéncia do

equipamento. O softwarer utilizado REFPROP.



O software REFPROP contém os modelos mais precisos disponiveis para
substancias puras selecionadas e para misturas compostas por essas substancias.
As equacdes de estado das propriedades termodinadmicas advém, principalmente,
da energia livre de Helmholtz (ASC PUBLICATIONS, 2023)

(MENDES et al. 2012) realizaram uma analise exergética de um ciclo de
refrigeracdo por compressdo de vapor avaliando variagcbes nas temperaturas
externas e internas do sistema para descobrir os efeitos sobre o COP do
equipamento. O software utilizado foi o Engineering Equation Solver (EES).

2.3ANALISE I~EXERGETICA DE CICLOS DE REFRIGERACAO POR
COMPRESSAO DE VAPOR

Um estudo exergético tem como fundamento o emprego da segunda lei da
termodinamica. A inclusdo da analise de segunda lei da termodinamica a partir da
avaliacdo da exergia promove o aprofundamento do estudo sobre um sistema
térmico, por contabilizar a perda de qualidade da energia no decorrer de processos
irreversiveis.

A exergia de um sistema termodinamico é o maximo trabalho que ele é capaz
de gerar. Quando o sistema percorre um processo irreversivel, ocorre a destruicao
da exergia. Ou seja, uma parcela do potencial de realizacédo de trabalho presente no
sistema antes do processo é perdida por conta da geracéo de entropia.

Cada componente de um refrigerador é responsavel por parte da destruicao
total de exergia. Portanto, visar a reducdo da destruicdo de exergia de cada
componente pode representar uma estratégia racional de aumento da eficiéncia do
ciclo.

(FABREGAS et al. 2009) Desta forma, a andlise exergética dos processos
termodinamicos que ocorrem em uma planta industrial € uma pratica alinhada com
as demandas do setor pela definicdo de condigcbes de operacdo mais eficientes a
partir de critérios racionais e objetivos. A analise exergética € uma ferramenta
termodinamica que pode ser utilizada para avaliar o desempenho de ciclos de
refrigeracdo, determinando a magnitude e a localizagdo das irreversibilidades de
processos (perdas de qualidade energética), possibilitando o estudo das mudancas
de variaveis operacionais do processo, visando uma economia de consumo de

energia.



(JOYBARI et al. 2013) Aplicaram a analise exergética para investigar o
desempenho de um refrigerador doméstico projetado originalmente para conter 145g
de R134a. Neste estudo, foi constatado que a maior destruicdo de exergia ocorreu
no compressor, seguido pelo condensador, pela valvula de expansdo e pelo
evaporador. Além disso, foi apresentada uma condicdo O6tima de operacdo do
refrigerador, na qual a quantidade de fluido refrigerante R600a presente no sistema
era de 50 g. Nessas circunstancias, o refrigerador operaria com uma quantidade de
fluido refrigerante 66% inferior ao R134a. Essa reducdo na quantidade de fluido
refrigerante possui vantagens econdémicas, ambientais e de seguranca por reduzir
significativamente o risco de inflamabilidade do refrigerante de hidrocarboneto.

(KILICARSLAN et al. 2015) utilizaram a andlise exergética em um sistema de
refrigeracdo por compressao de vapor composto por dois evaporadores, usando
R1234yf, R1234ze e R134a como refrigerantes. A conclusdo mais significativa do
estudo foi a evidenciacdo do R1234ze como uma boa alternativa ao R134a devido a
eficiéncia exergética apresentada pelo refrigerador ao utilizar o R1234ze como fluido
de trabalho e devido ao valor baixo do seu GWP (Global Warming Potential ou
Potencial de Aquecimento Global) e do seu ODP (Ozone Depletion Potential ou

Potencial de Destruicdo da Camada de Oz6nio).



3 REFRIGERACAO POR COMPRESSAO DE VAPOR

3.1 BREVE HISTORICO

Segundo Boles e Cengel (2011), Jacob Perkins é o inventor do ciclo de refrigeracao
por compressdo de vapor com a invencdo de uma maquina de gelo. A maquina
usava éter como fluido refrigerante e teve sua patente registrada em 1834.

Ja em 1850, Alexander Twining comecou a projetar e construir sistemas de
refrigeracdo utilizando éter etilico. Tais sistemas eram utilizados especialmente em
maquinas de gelo e armazenamento a baixas temperaturas (Boles e Cengel, 2011).

Esse sistema comecou a ser difundido em 1930, com equipamentos mais

compactos, baratos e eficientes.

3.2 REFRIGERADORES E BOMBAS DE CALOR

Boles e Cengel (2013), definem que a transferéncia de calor de um meio a
baixa temperatura para um meio a alta temperatura exige dispositivos especiais
chamados de refrigeradores.

Os refrigeradores, como as maquinas térmicas, sao dispositivos ciclicos. O
fluido de trabalho usado no ciclo de refrigeracdo é chamado de refrigerante. O ciclo
de refrigeracdo usado com mais frequéncia € o ciclo de refrigeracdo por compressao
de vapor, que tem quatro componentes principais: um compressor, um condensador,
uma valvula de expansdo e um evaporador. (BOLES e CENGEL,2013).

O intuito de um refrigerador é manter um ambiente fechado a uma
temperatura mais baixa do que o ambiente externo, ja a bomba de calor tem objetivo
inverso.

Boles e Cengel (2013) o objetivo de uma bomba de calor, entretanto, € ceder
calor para um espacgo a temperatura mais alta para isso, a bomba de calor remove

calor de um ambiente a baixa temperatura.

Para os equipamentos refrigeradores a sua performance é medida através do
seu coeficiente de performance COP. Boles e Cengel (2013) equacionam o COP
para refrigeradores e bombas de calor através das equacdes 1 e 2 respectivamente:



0 que se deseja calor retirado do ambiente frio

COPy = = — (1)
O que se consome entrada de poténcia
O que se deseja calor rejeitado para o ambiente quente
COPg. = = — (2)
O que se consome entrada de poténcia

onde: COPg é o valor de COP para o refrigerador e COPg- € 0 valor de COP
para a bomba de calor. Observa-se que o valor do COP é adimensional, visto que as

razdes tém sempre a mesma unidade tanto no numerador, quanto no numerador.

3.3 O CICLO DE CARNOT REVERSO

O ciclo de Carnot original € um ciclo totalmente reversivel. Desse modo,
todos os processos que o formam podem ser invertidos, e nesse caso ele se torna o
ciclo de Carnot de refrigeracdo. (BOLES e CENGEL, 2013).

O ciclo de Carnot de refrigeracédo € esquematizado no diagrama P-V, Figura
(1) abaixo:

Pa

Figura 1- Diagrama P-V para Ciclo de Carnot de Refrigeracéo.
Fonte: Boles e Cengel (2013).

O diagrama P-V do ciclo de Carnot reverso é idéntico aquele para o ciclo de
Carnot, exceto pelas dire¢cdes dos processos, que sao invertidas. BOLES e CENGEL
(2013).



10

Moran e Shapiro (2018) afirmam que, se um ciclo de poténcia de Carnot for
operado no sentido oposto, as magnitudes de todas as transferéncias de energia
permanecem as mesmas, mas as transferéncias de energia estardo dirigidas de
forma oposta. Esse ciclo pode ser considerado um ciclo de refrigeragdo ou bomba
de calor reversivel.

Ainda segundo Moran e Shapiro (2018), o ciclo de Carnot para refrigeradores
consiste em quatro processos em seérie:

Processo 1-2: expanséo do gas de forma isotérmica enquanto recebe calor do
ambiente frio. O fluido atravessa o evaporador, onde ocorre a absorcao de calor do
ambiente frio pelo fluido refrigerante.

Processo 2-3: compressdo isentréopica da mistura liquido-vapor pelo
compressor. A mistura entra no compressor e € comprimida até o estado de vapor
saturado.

Processo 3-4: o fluido passa pelo condensador onde rejeita calor para o
ambiente quente e muda seu estado de vapor saturado para liquido saturado.

Processo 4-1: o fluido entra na turbina, onde sofre uma expansao isentrépica,
diminuindo sua temperatura e retornando ao processo 4-1.

O diagrama T-S do ciclo de Carnot para refrigeradores € ilustrado na Figura 2:

T A

\)

Figura 2 - Diagrama T-S do Ciclo de Carnot Reverso
Fonte: Boles e Cengel (2013)

A Figura 3 representa a disposi¢cao dos equipamentos do ciclo:
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Condensador

Evaporador

il

40,

Meio frio
a TL

Figura 3 - Esquema do Ciclo de Carnot Reverso com Detalhe dos componentes.
Fonte: Boles e Cengel (2013)

Boles e Cengel (2013) afirmam que na préatica o ciclo reverso de Carnot é
impossivel de ser aplicado. Um dos motivos é por trabalhar na maior parte do ciclo
com uma mistura liquido-vapor, o que na pratica € maléfico tanto para o compressor,
guanto para a turbina. No compressor a parte liquida pode gerar um calco hidraulico.
Ele ocorre, quando o liquido ndo permite que o pistdo do compressor realize seu
movimento completo, ocasionando a quebra dele. Ja na turbina a mistura de liquido
e vapor pode causar aeracao nas pas, degradando sua superficie.

Boles e Cengel (2013) citam que esse problema poderia ser eliminado,
operando o ciclo fora de sua regidao de saturacdo, porém nesse caso seria dificil

manter o processo isotérmico durante a absorgéo e rejeicao de calor.
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3.4 O CICLO IDEAL DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO DE VAPOR

Boles e Cengel (2013) mostram que algumas das dificuldades de
implementagdo do ciclo de Carnot reverso podem ser contornadas atraves de
algumas adaptacdes. Uma das solucdes € atingida vaporizando completamente o
fluido refrigerante antes da compressao. Além disso, a degradacdo da turbina pode
ser evitada, substituindo a turbina por um dispositivo de estrangulamento, seja um
tubo capilar ou uma véalvula de expansdo. De modo que esse ciclo adaptado recebe
o nome de ciclo ideal de refrigeracdo por compressao de vapor.

(BOLES e CENGEL, 2013) Os processos do ciclo sdo descritos abaixo e
ilustrados nas Figuras 4 e 5:

Processo 1-2: Compressao isentrépica em um compressor
Processo 2-3: Rejeicdo de calor a pressao constante em um condensador
Processo 3-4: Estrangulamento em um dispositivo de expansao

Processo 4-1: Absorcéo de calor a pressao constante em um evaporador

TA

Liquido
saturado

W,

enlt

- ———==

4
O

Vapor saturado

/

Figura 4 - Diagrama T-S Ciclo Ideal de Refrigeracdo por Compresséo de Vapor
Fonte: Boles e Cengel (2013)

Y
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Condensador

Vilvula
de expansao

Evaporador

Il

Il

MO,
Espaco
refrigerado frio

Figura 5 - Esquema do Ciclo Ideal de Refrigeracdo por Compressédo de Vapor.
Fonte: Boles e Cengel (2013)

3.5 O CICLO REAL DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO DE VAPOR

Para Boles e Cengel (2013) o ciclo real de refrigeracao por compressao de
vapor difere do ideal em alguns aspectos, principalmente por conta das
irreversibilidades, como por exemplo o atrito do fluido com a parede da tubulacéo, no
evaporador e no condensador. O atrito provoca quedas na temperatura de saturacao
do fluido refrigerante, além de dificultar o controle das condi¢fes do fluido na saida
do evaporador e do condensador. Assim, para contornar esses problemas, no
modelo real o fluido entra no compressor como vapor ligeiramente superaquecido
para que nao haja o risco de formar condensado no compressor. Além disso, na
entrada da valvula de expansdo o fluido é admitido levemente sub-resfriado para
evitar aeracao no componente. O diagrama T-s para o ciclo real de refrigeragao por

compressédo de vapor é mostrado na Figura 6:
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.

Figura 6 - Diagrama do Ciclo Real de Refrigerac&o por Compressao de Vapor
Fonte: Boles e Cengel (2013)

3.6 SELECAO DO FLUIDO REFRIGERANTE

Para um projeto de refrigeracdo por compressao de vapor, diferentes tipos
de fluidos podem ser levados em conta, sejam os hidrocarbonetos (etileno, etano,
R134a, R600 etc.), os clorofluorcarbonos CFCs (R11, R12, R502 etc), ambnia, agua,
éter etilico e diéxido de carbono.

De acordo com Boles Cengel (2013), o primeiro fluido refrigerante a ser
usado de modo comercial foi o éter etilico por volta de 1850. Ele foi seguido pela
amoénia que ainda hoje é bastante utilizada por conta de oferecer aos sistemas
COPs mais altos e custos mais baixos em relacéo a outros refrigerantes. Além disso,
ela possui alto coeficiente de transferéncia de calor (0 que exige condensadores e
evaporadores menores). A desvantagem € a sua toxicidade, o que impossibilita o
uso em ambientes residenciais.

Com a ocorréncia de acidentes domesticos envolvendo fluidos refrigerantes
toxicos, houve a necessidade de se criar refrigerantes que ndo oferecessem risco
para as pessoas. Assim surgiram os gases CFCs que foram chamados de “freon”. O
principal fluido refrigerante de uso doméstico era o R-22, que foi desenvolvido em
1928. O ponto negativo dessa familia de refrigerantes era a questdao ambiental que,
apesar de ndo serem toxicos, sdo maléficos para a camada de ozonio. Isso foi

percebido na década de 70. A partir disso, a busca por desenvolver refrigerantes que
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nao fossem agressivos ao meio ambiente e nem toxicos comecou. Desse objetivo
surgiu o R-134a, que atende a esses requisitos.

De acordo com Boles e Cengel (2013) para que um refrigerante possua uma
taxa de transferéncia de calor adequada ao funcionamento do ciclo, a diferenca de
temperatura entre o refrigerante e o ambiente precisa ficar na faixa entre 5 a 10 °C.
Além disso, para manter um ambiente refrigerado a 20 °C, o fluido devera estar a 10
°C no evaporador enquanto recebe calor do meio. Em adigdo a essa orientagdo, a
mais baixa pressao do ciclo (presséo do evaporador) deve estar acima da pressao
do ambiente para evitar que ar entre no sistema. Ainda segundo Boles e Cengel

(2013), dois fluidos que atendem esses requisitos sdo a amoénia e o R-134a.
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4 INTRODUCAO A EXERGIA

Boles e Cengel (2013) definem a exergia como o maximo trabalho Gtil de um
sistema a um estado especifico e um ambiente proprio, Boles e Cengel (2013)
também definem a destruicdo da exergia como sendo a quantificacdo das
irreversibilidades do sistema, que sdo os desperdicios de potencial de trabalho que o

sistema pode realizar.

4.1 EXERGIA: POTENCIAL DE TRABALHO DA ENERGIA

Para Boles e Cengel (2013) é necessario realizar uma analise exergética,
em complemento a analise energética, para a elaboracdo de uma avaliacdo mais
elucidativa e significativa de uma fonte energética. Saber o potencial de trabalho da
fonte é fundamental no processo de decisdo de exploracdo do recurso e
consequente construcdo de uma usina de poténcia. A propriedade que avalia esse
potencial é a exergia.

O célculo do trabalho realizado é dependente do estado inicial, do estado
final e do processo. Tendo em vista que a exergia € o maximo trabalho atil de
determinada substancia em um estado termodinamico definido, o célculo da exergia
depende da determinacdo desses trés fatores. Boles e Cengel (2013) citam que
numa analise exergética o estado inicial é especificado. Um sistema termodinadmico
realiza o maximo trabalho Util, quando percorre um processo totalmente reversivel
do seu estado inicial ao estado final de equilibrio termodinamico com o ambiente ao
redor. No calculo da exergia, o estado de equilibrio com o ambiente é denominado
estado morto. O equilibrio termodinamico com o meio pressupde o atingimento do
equilibrio térmico (uniformidade de temperatura) e mecanico (uniformidade de
pressdo) com o ambiente. Além disso, é necessario estar em equilibrio quimico, ter
energia potencial minima e energia cinética nula. Exigéncias similares devem ser
estabelecidas quanto aos efeitos magnéticos, elétricos e superficiais, caso tais
fatores sejam relevantes a modelagem do problema. As propriedades indicadas no
estado morto terdo subscrito zero. Por exemplo, os simbolos Ty, Py, ug, S, denotam
respectivamente a temperatura, a pressao, a energia interna especifica e a entropia

especifica da substancia que se encontra no estado morto.
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Boles e Cengel (2013) fazem a distingcdo dos termos vizinhanca, vizinhanca
imediata e ambiente. Vizinhanca imediata é a parte da vizinhanca afetada pelas
condicdes do sistema, vizinhanca é tudo que estd do lado de fora da fronteira do
sistema e ambiente € a parte da vizinhanca que néo sofre efeitos do sistema. Fica

mais facil visualizar essa diferenca de termos observando a Figura 7:

Batata
guente

oy -

Vizillhungai-/f S

- . a5 o
imediata 25°C

Ambiente

Figura 7 - Vizinhanga, vizinhanca imediata e ambiente.
Fonte: Boles e Cengel (2013).

Boles e Cengel (2013) afirmam que para um sistema conseguir atingir o
maximo trabalho é necessario que ele parta do estado inicial e chegue ao estado
morto. Para explicar melhor essa afirmacdo, ainda exemplificam que se a
temperatura do sistema for maior ou menor que a do ambiente, ainda sera possivel
extrair trabalho dessa interagao.

Assim Boles e Cengel (2013, p.425) definem que “um sistema fornece o
maximo possivel de trabalho ao passar por um processo reversivel do estado inicial
especificado para o estado de seu ambiente, ou seja, o estado morto”. estado inicial
especificado para o estado de seu ambiente, ou seja, o estado morto”. Essa é a
definicdo de potencial util de trabalho, também chamado de exergia.

Como a exergia depende do estado morto, podemos dizer que a condi¢do do
ambiente influencia na exergia, de modo que, alterando as condi¢cdes do ambiente é
possivel aumentar o potencial de trabalho. Porém, essa, na maioria das vezes, nao

€ uma alternativa viavel.
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4.1.1 EXERGIA DA ENERGIA CINETICA E POTENCIAL

De acordo com Boles e Cengel (2013) energias mecanicas podem ser
totalmente convertidas e trabalho. Portanto temos a equacdo (3) de exergia

associada a energia cinética:

Xee = €C = — (kJ/kg) 3)

Onde VV € a velocidade do sistema em relagcdo ao ambiente. De forma analoga, a

exergia da energia potencial € definida através da equacao (4):

Xep = €p = gz (kJ/kg) (4)

Onde g é a aceleracdo da gravidade e z € a altura do sistema em relacdo a um

determinado ponto no ambiente.

4.2 TRABALHO REVERSIVEL E IRREVERSIBILIDADES

Para Boles e Cengel (2013) somente a avaliacdo da exergia de um sistema
nao é suficiente para um estudo de um equipamento de engenharia operando entre
dois estados fixados. Isso ocorre pois o estado final € sempre considerado o estado
morto, 0 que na prética dificilmente acontece.

Para uma avaliacdo mais precisa de um equipamento deve-se levar em
consideracdo o trabalho reversivel e as irreversibilidades, também podemos
chamada de destruicédo da exergia.

Para realizar corretamente o calculo da exergia é necessario analisar o
trabalho realizado pela vizinhanca ou sobre a vizinhanca a fim de ndo contabilizar
equivocadamente a parcela indisponivel do trabalho. Boles e Cengel (2013) utilizam
de um exemplo onde o trabalho realizado por um gas num conjunto cilindro-pistéo
nao é totalmente aproveitado como trabalho util. Parte dele é usado para empurrar o
ar atmosférico do ambiente. De modo que nem todo trabalho realizado por um
equipamento esta disponivel. O trabalho que ndo pode ser recuperado de maneira

atil, também chamado de trabalho de vizinhanca. O trabalho de vizinhanca € igual &
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pressao atmosférica simbolizada por P,, multiplicada pela variacdo de volume do

cilindro conforme mostrado na equacéo (5):

Wiz = Po(V, — V) (kJ) ®)

Assim, de acordo com Boles e Cengel (2013) podemos definir o trabalho util W,
como sendo a diferenca entre trabalho real W e trabalho de vizinhanca. Conforme a

equacao (6):

Wy =W =Wy, (kJ) (6)

A Figura 8 ilustra o trabalho realizado sobre a vizinhanca:

Sistema
V,

Sistema
Vi

Figura 8 - Sistema cilindro pistéo
Fonte: Boles e Cengel (2013)

Boles e Cengel (2013, p.428) definem como trabalho reversivel W,., “a
guantidade maxima de trabalho Gtil que pode ser produzida (ou o trabalho minimo
que precisa ser fornecido) a medida que um sistema passa por um processo entre
os estados inicial e final especificados”. J& a irreversibilidade I € definida como a

diferenca entre o trabalho reversivel e o trabalho util, como mostra a equacéo (7)

[ =Weep =Wy (kJ) (7)
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Vale ressaltar que irreversibilidade € equivalente a destruicdo da exergia. Para
Boles e Cengel (2013) irreversibilidade € vista como a oportunidade perdida de
realizar trabalho ou energia desperdicada. E onde ha a possibilidade de
aperfeicoamento de dispositivos, diminuindo a destruicdo de exergia e aumentando

a eficiéncia.
4.3 EFICIENCIA DE SEGUNDA LEI
Existem algumas formas de calcular a eficiéncia de segunda lei. Boles e

Cengel (2013) definem a eficiéncia de segunda lei como a diviséo entre a eficiéncia

térmica real n, e a mais alta eficiéncia termica possivel n; ..,,, conforme a equagéo (8)

= nnt (%) (8)
t,rev

Essa eficiéncia de segunda lei também pode ser calculada levando em conta a

razao entre o trabalho util e o0 maximo trabalho produzido, tem-se a equacéo (9):

M = (%) ©)

Para refrigeradores ou bombas de calor a eficiéncia de segunda lei pode ser
calculada através da razdo entre o coeficiente de performance real COP e o

coeficiente de performance reversivel COPB.,,,, que mostra a equacao (10):

__ COP
N = COProy

(%) (10)
Como a eficiéncia de segunda lei serve de parametro para medir o quanto um ciclo
esta afastado do seu ideal, Boles e Cengel (2013) definem uma forma geral de
calcular a eficiéncia de segunda lei a partir da exergia ou sua destruicdo, de acordo

com a equacgéo (11):

Exergiarecuperada __ Exergia destruida

M = (%) (12)

Exergia fornecida Exergia fornecida
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Boles e Cengel (2013) definiram que, para um refrigerador ou bomba de calor,
a exergia consumida pelo sistema é igual ao trabalho consumido, pois o trabalho
injetado a um dispositivo ciclico fica totalmente disponivel. No caso do refrigerador, a
exergia recuperada é equivalente ao calor absorvido pelo sistema ou calor retirado

do ambiente a baixa temperatura.
4.4 EXERGIA DE UM SISTEMA FECHADO

Boles e Cengel (2013) definem uma formulagdo para o trabalho util e
consequentemente para a exergia conforme a equagéo (12):

Weotarae = (U — Ug) + Po(V = V) — To(S — Sp)  (KJ) (12)

onde Wi i atir € O trabalho total util, U, V e S sdo, respectivamente, a energia
interna do sistema, o volume do sistema e a entropia do sistema, e U,, V, € S,
representam as mesmas propriedades para o estado morto. Além disso, T, € a
temperatura no estado morto e P, é a pressao no estado morto.

Como ja citado, para um sistema fechado, a exergia fornecida € igual ao trabalho

fornecido. Portanto, para exergia, tem-se a equacao (13):
2
X =(U=Ugp)+Po(V=V) = To(S = So) + m—+mgz (k) (13)

Ha casos de sistemas fechados onde € necessario considerar as parcelas de
exergia cinética e potencial de modo que elas aparecem na equacao acima.

Expressando a equacao da exergia em unidade de massa, tem-se a equacao (14):
¢ = (u—1up) + Po(v—vo) —To(s — so) + V; +g (kJ/kg) (14)

Note que os termos por unidade de massa sao apresentados por letras minusculas.
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4.5 TRANFERENCIA DE EXERGIA POR TRABALHO, CALOR E FLUXO DE
MASSA

Boles e Cengel afirmam que a transferéncia de exergia pode acontecer
através do calor, trabalho e fluxo de massa. A transferéncia de exergia acontece na
fronteira entre o sistema e o ambiente. No caso de sistemas fechados as formas de
transferéncia de exergia sdo por trabalho e calor, ja que a massa nao cruza a

fronteira do sistema.
4.4 EXERGIA POR TRANFERENCIA DE CALOR

Calor é uma forma de energia desorganizada de modo que parte dessa
energia é perdida quando convertida em trabalho (forma de energia organizada).
Boles e Cengel (2013) afirmam que sempre € possivel produzir trabalho a partir de
uma temperatura de um equipamento acima da temperatura do ambiente. Assim,
uma transferéncia de calor Q a uma temperatura T sempre é acompanhada por uma
transferéncia de exergia associada ao calor X.,;,,-, cOnforme mostrado na equacgao
(15):

T
Xeaor =(1-2)Q (k) (15)
4.5 TRANSFERENCIA DE EXERGIA POR TRABALHO

Boles e Cengel (2013) definem que a transferéncia de exergia pelo trabalho
pode ser dada de duas formas: Para trabalho de fronteira ou outras formas de

trabalho:

W — W,;, (trabalho de fronteira)

W (outras formas de trabalho) (kJ) (16)

Xtrabalho = {

Como ja vimos, o trabalho de vizinhanga W,,;, é definido por P,(V, —V,), onde
P, € a pressao atmosférica e V, eV, sdo os volumes final e inicial do sistema,

respectivamente. Esse trabalho de vizinhanga é a parte do trabalho que n&do pode
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ser usado como trabalho util. Por isso a subtracéo dele do trabalho fornecido gera o

trabalho util.

4.6 DESTRUICAO DA EXERGIA

Segundo Boles e Cengel, as irreversibilidades do sistema causam um
aumento de entropia. Alguns exemplos do aumento de entropia sdo: Atrito,
transferéncia de calor com diferenca de temperatura finita, reacdes quimicas e
mistura. E qualquer fator que gere entropia, sempre gera destruicdo de exergia. De
modo que entropia e destruicdo da exergia sao diretamente proporcionais, conforme
a equacao (17):

Xdestruida = TOSger =0 (kJ) (17)

onde S, € a geracao de entropia e podemos observar que a destruicéo da exergia
é igual a zero para o caso sistemas reversiveis ou positiva para sistemas reais.
Boles e Cengel afirmam ainda, que um sistema pode ter variacdo de exergia
positiva ou negativa durante seu processo. O que nao pode ocorrer € a destruicao
da exergia ter um valor negativo. Essa afirmacdo € chamada pelos autores de

principio da diminuicdo da exergia.

4.7 BALANCO DE EXERGIA

O balanco de exergia € definido por Boles e Cengel (2013, p.445) como: “a
variacdo da exergia de um sistema durante um processo € igual a diferenca entre a
transferéncia liquida de exergia através das fronteiras do sistema e a exergia
destruida dentro das fronteiras do sistema como resultado de irreversibilidades”. Em
outras palavras, a variacdo da exergia é igual a exergia que é fornecida ao sistema
subtraida das parcelas que diminuem essa exergia. No caso, a exergia que sai da
fronteira do sistema e a destruicdo da exergia dentro do sistema, conforme a

equacao (18).

Xent - Xsai - Xdestruida = AXsistema (kJ) (18)
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onde X,,,; € a exergia que entra no sistema, X,,; € a exergia que sai do sistema e
Xgestruiaa € @ destruicdo da exergia.
A equacao acima também pode ser escrita na forma de taxa, que fica:

Xent - Xsai - Xdestruida = dXsistema/dt (kW) (19)

onde dX;stema/dt € a taxa de variacao da exergia.
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5 O PACOTE COMPUTACIONAL INTERACTIVE THERMODYNAMICS

O Interactive Thermodynamics (IT), € um software computacional de uso
didatico que tem como caracteristica uma linguagem de facil compreensdo e
bastante intuitiva, capaz de resolver equacdes lineares e ndo-lineares € uma
ferramenta muito atil para resolucdo de problemas voltados as éareas de
transferéncia de calor e termodinamica. Com possibilidades de criacdo de graficos
para melhor visualizacdo de tendéncias, facilita a anélise do efeito da variacéo de
um parametro em relagdo a outro. O IT é oferecido como material adicional a obra
(TSATSARONIS et al. 1996).

5.1 PRINCIPAIS CARACTERISTICAS DO INTERACTIVE THERMODYNAMICS
5.1.1 TELA DE ABERTURA DO PROGRAMA IT

A Figura 9 mostra a tela inicial do programa:

B
D> > | @A % — B L &=V EEEE
@ Solve [ Explore [A] Add Graph I'B Properties ¢ Units E Equation Editor

Data Browser

C D E
Work A B

Mo Data Available

EEStats  Wamings  Residuals 9
B Copy View (@ Delete X

Knowns: Data set is currently
Unknowns. empty.

Line: 1 Col: 1

Figura 9 - Tela inicial do Interactive Thermodynamics.
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Esta € a tela de abertura do IT. A primeira barra horizontal de comandos é
chamada de barra de menu, onde estdo os principais comandos para operacao do
programa. Abaixo estdo os atalhos para as ferramentas mais utilizadas e sao
indicados por simbolos. Alguns deles ja conhecidos de programas computacionais
de escrita famosos. O usuario escreve as equacdes no espaco em branco a direita
da tela. A parte em branco a direita da tela mostra os valores dos parametros de
entrada (escrita em cor verde) e calculados (escrita em cor azul) em ordem

alfabética.

5.1.2 BARRA DE MENU DO INTERACTIVE THERMODYNAMICS

O comando “File” abre opc¢bes de salvar o documento iniciado em um local
de escolha no computador bem como salvar atualizagbes feitas no documento
posteriormente. Pode ainda abrir documentos que estejam salvos e fechados no
computador, além da opcédo de imprimir o codigo computacional escrito.

O comando “Edit” tem opc¢des de ferramentas textuais, como recortar parte da
escrita, copiar ou colar, podendo ainda desfazer ou refazer a Ultima operacéo
realizada.

O comando “Tools” oferece a ferramenta de propriedades termodinamicas
para diferentes fluidos, sendo util calculo de presséo, temperatura, entalpia, entropia
e titulo. Nesse comando também tem a opc¢do de definir as unidades de medidas

gue serdo empregadas, conforme a Figura 10:

E
Units Pressure
() English O kPa
o | () bar
Substance amount Temperature
O Mass O°cC
() Mole (OK
0K | Cencal

Figura 10 - Unidades de medidas das propriedades do IT.
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O comando “Process” apresenta exemplos de processos termodinamicos
genéricos de diferentes tipos para dar ao usuario uma ideia de construcdo do caédigo.
Alguns exemplos s&o: volume de controle, sistema fechados e ciclos de poténcia.

O comando “Examples” fornece os exemplos da referéncia (MORAN,
SHAPIRO. 2018) a fim de facilitar o entendimento e aplicacdo da linguagem
computacional.

O comando “Workspace” oferece op¢Oes de formatagcdo do texto, como tipo
de fonte, cor, tamanho, insercao de tabela, entre outras.

O comando “Solution” exibe a opcdo de resolucdo de todas as equacles
escritas, simplesmente, e exibe os resultados na coluna em branco ao lado direito da
tela inicial. Essa opc¢ao € ativada com a utilizagcdo do comando de “solver” que pode

ser acionado pelo atalho de teclado “F5”, de acordo com a Figura 11.

Data Browser

Work 4 B 5 D E
Variable Walue
n2cop 17.49
p2 2000
P4 100
qgh 8131
ql 4.326
s1 0.9601
s2 09937
s2s 0.9601
s3 05178
s4 0.6097
t1 -20.03
th 300
tsatl -26.43
we 3.804
wWmin 0.6E5E
X12 0.4739
x23 1.022
X34 1.378
=4 0.2647
Kdesttot 3139
Xdesttot2 3139
Xql 0.6656
COP1 2.265
COFrevl E.5
custokwh 015
n2copl 34.9
Stats warmings = Besiduals | 2

Copy View &) Delete X

Knowns: 27 Equation set
Unknowns: 47 |successfully solved.

Figura 11- Resultados gerados pelo comando “Solver”.
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Outro comando dentro de “Solution” é o “Explore” que permite avaliar uma
faixa de valores a partir da variacdo de um parametro que seja dado de entrada no

problema, conforme a Figura 12.

Data Browser

Work A B C D E

Variable 1 2 3 ¢
n2cop 17.49 1758 1767 :
p2 2000 2000 2000
p4 100 1m 102
gh 8131 8125 8119 ¢
1o ciclo, e (d) a taxa total de destruicédo da exergia. al 4326 4333 434 i
s1 0.9601 0.9599 0.9597 (
52 08917 0.9914 0.9911 (
$2s 0.9601 0.9539 0.9597 (
s3 05178 05178 0.5178 (
s4 0.6097 0.6092 0.6087 (
Variable to Sweep | p1 3] 2003 19,81 196
Starting Value 100 th 300 300 300
St tsatl -26.43 26.21 26
Ending Yalue 400 we 3.804 3732 3779
- wmin 0.6656 0.6666 0.6677 (
Step 1 X12 0.4739 0.4724 0.4709 (
X23 1.022 1.021 1.02 :
X Cancel 2 Guess X34 1.378 1.371 1.354
X41 0.2647 0.2605 0.2563 (
Kdesttot  [3.1339 3125 311 :
Kdesttot2 [3.139 3125 3111 :
Xql 0.6656 0.6666 06677 (
COPI 2.265 2265 2.265
COPrevl |E5 6.5 £5 i
custokwh |015 015 0.15 [
Stats =~ Wamnings | Residuals = 9

Copy View & Delete X

Knowns: 27 Equation set
Unknowns: 47 successfully solved.

Figura 12 - Resultados gerados pelo comando “Explore”.

Observa-se que ao lado esquerdo a janela do “Explore” mostra o parametro
(“p1”) a ser variado em “Variable to Sweep”, o valor de inicio (“100”) em “Starting
Value”, o valor final (“400”) em “Ending Value” e o passo da variagao (“1”) em “Step”.
Na tabela ao lado direto € possivel observar os valores dos parametros ao passo
que se varia “p1”.

Ainda no “Solution” tem o comando “Add Graph” que gera graficos a partir da
variacdo de parametro feita no “Explore”. Um exemplo de grafico gerado esta na

Figura 13:
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& Edit | I Scales | Copy | print | ¥ E;plnre‘
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Figura 13 - Exemplo de gréfico.

O comando “Add-in” € um comando especial para integrar o software
Microsoft Excel ao IT. E necessario executar o download do suplemento “Add-in
Excel Add-in Manager. Sendo possivel utilizar tabelas e formulas do Microsoft Excel,
implementando-as ao IT.

O comando “Help” € um comando para tirar duvidas a respeito da plataforma,

contendo um tutorial a fim de explicar o uso do programa.

5.2 UTILIZACAO DA AREA DE TRABALHO

Normalmente € utilizada a op¢do “Units” dentro do comando “Tools” para
definir as unidades de medidas que serdo utilizadas antes de comecar a digitar o
codigo. N&o importa a ordem de escrita das varidveis e nem seu lado nas equagdes.
Por exemplo, uma variavel pode estar presente numa equacdo e ter seu valor
atribuido em uma linha posterior. Mesmo nessas condi¢des, o programa identificara
a atribuicdo de valor realizada posteriormente e realizara as iteracdes utilizando
esse dado de entrada corretamente. Para tecer um comentario que seja escrito em
uma linha utiliza-se “//” antes de iniciar o comentario. Para comentarios com mais de

uma linha utiliza-se “/*” para iniciar o comentario e “*/” para encerrar o comentario. A



30

insercao de equacdes € intuitiva por seguir o padrdo de escrita algébrica, como é

possivel observar na Figura 14:

(il

t TJools Process Examples Workspace

Ed A
= Hd iz

m

@@ Soive {@ Explore [A] Add Graph PB Properties %' Units £ Equation Editor

)ft

Um ciclo de refrigeragéo por compresséo de vapor que utiliza o refrigerante 134-a

como fluido de trabalho é usado para manter um espaco a -13 °C pela rejei¢édo de

calor para o ar ambiente a 27 °C. O R-134a entra superaquecido no compressor a

100 kPa e 6,4 °C a uma taxa de 0,05 kg/s. A eficiéncia isentrépica do compressor é

de 85%. O refrigerante sai do condensador a 39,4 °C como um liquido saturado.

Determine (a) a taxa de resfriamento previsto e o COP do sistema, (b) a exergia

destruida em cada componente basico, (c) a poténcia minima de entrada e a eficiéncia de segunda
lei do ciclo, e (d) a taxa total de destruigéo da exergia.

Hipoteses: 1 Existem condigOes de operagéao estaveis. 2 As variagGes das energias
cinética e potencial séo despreziveis.

*f
// Dados do Estado 1

vm = 0.05 // vazéo massica [kg/s]

p1 =100 // pressédo na entrada do compressor [kPa]

tsat1 = Tsat_P("R134A", p1) // temperatura do estado de vapor saturado do gas a 100 kpa [°C]
tsup1 = 6.4 /variagédo de temperatura do estado de vapor saturado para superaquecido

t1 =tsat1 + tsup1 // temperatura do gas superaquecido no estado 1

h1 = h_PT("R134A", p1, t1) // Entalpia no estado 1

s1 =s_PT("R134A", p1, 1) // Entropia no estado 1

Line: 6 Cok: 79
Figura 14 - Exemplo de Comentérios e equacdes na area de trabalho do IT.

Conforme as equacdes sao digitadas é possivel conferir seus valores com 0s
comandos “Solution” e “Solver”. Dessa forma o programa compara 0 numero de
equacdes com o numero de incognitas. A igualdade entre a quantidade de equacdes
e a quantidade de incégnitas é um fator necesséario ao inicio dos calculos. Caso
essas duas quantidades ndo sejam iguais, 0 programa mostra uma mensagem de
erro. A comparacdo do numero de incoégnitas e de equagcdes é mostrada na Figura
15:
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Figura 15 - Namero de incégnitas e valores.

Quando a quantidade de equacdes €é igual a quantidade de incognitas, € dito

que o codigo esta balanceado.

5.3 FUNCOES PROPRIAS DO IT PARA CALCULO DAS PROPRIEDADES
TERMODINAMICAS

Uma das principais caracteristicas do IT € ter uma biblioteca prépria de
equacdes de estado para calculo de propriedades termodinamicas. Isso facilita a
implementacéo do codigo e atenua a complexidade do estudo paramétrico. A Figura
16 contém um exemplo dos cddigos utilizados para aplicar as equacdes de estado
no calculo das propriedades:
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P2

lools ->  Properties

Options  Equations

!/ Fluid Property Functions
p = Psat_T("R22", T)
T=Tsat P("R22", p)

h = h_Ps("R22"°, p, 8)
h=h_PT("R22"°, p, T)
u=u_PT("R22", p, T)
5 =5_Ph("R22" p, h)
s=8 PT("R22",p, T)
T=T_Ph("R22", p, h)
v=v_PT("R22", p, T)
v =v_Ph("R22", p, h)

hsat = hsat_Px("R22", p, x)
vsat = vsat_Px("R22" p, x)
usat = usat_Px("R22", p, x)
ssat = ssat_Px("R22", p, X)
x = x_hP("R22", h, p)
x =x_sP("R22", =, p)
x =x_VP("R22", v, p)

Figura 16 - Lista de equac8es especificas para o0 gas R-22.

Na Figura 16 o fluido em questdo é o gas R-22. Selecionando “Properties” e
“Opitions” é possivel determinar o fluido do problema. Na sequéncia aparecem as
equacdes relacionadas ao fluido. E possivel calcular presséo (p), temperatura (T),
entalpia (h), energia interna (u), entropia (s), volume especifico (v) e titulo (x), além
de entalpia de saturacdo (hsat), volume especifico de saturacdo (vsat), energia
interna de saturacao (usat) e entropia de saturagéo (ssat).
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5.4 ESTUDO PARAMETRICO NO IT

7

Um estudo paramétrico € utilizado para avaliar o comportamento de uma

variavel enquanto outro parametro € variado num intervalo determinado.

File Edit Tools Process Examples Workspace Solution Add-in Help
D@ o) maas | -m|LLc-tsymEE=
A BZ7US AAA!‘-uBﬂ sez=e|(sleEl===|2

(@8 Solve l@ Explore [A] Add Graph VB Properties 7' Units £ Equation Editor

Ik

Exemplo 11.1 O Ciclo Ideal de Refrigeracdo por Compressao de Vapor

Um refrigerador utiliza refrigerante R-134a como fluido de trabalho e opera em um ciclo de refrigeracdo por compressao
de vapor entre 0,14 MPa e 0,8 MPa . Se a vazdo massica do refrigerante for de 0,05 kg/s, determine (a) a taxa de
remocdo de calor do espaco refrigerado e a poténcia fornecida ao compressor, (b) a taxa de rejeicéo de calor para o

ambiente e (c) o COP do refrigerado.
'}

i/l Dados de entrada Variable to Sweep  |p1

p1 =140 // pressédo na admissdo do compressor [kPa] Aeing Nalue B 140
p2 =800 // pressdo na saida do compressor [kPa] Endng Vil 300
vm = 0.05 // vazdo massica [kg/s]

Step 20
/' Valores da tabela para o R-134a

x1=1//No estado 1 temos vapor saturado.
h1 = hsat_Px("R134A", p1, x1) // entalpia no estado 1 vapor saturado ...
s1=ssat_Px("R134A", p1, x1) // entropia no estado 1 vapor saturado [kJ/kg.k]

X Cancel ? Guess

Cma e e

/I Compressao isoentrépica no compressor
s1=s2

Il Interpolacao para encontrar o valor de h2, valores retirados da tabela R134a superaquecido

ine: 1 Col: 1 Saved equation set data was not found. Please solve your document again. [code--115]

Figura 17 - variacdo de parametro.

Selecionando “Solution” e “Explore”, € determinado o parametro a ser variado.
No caso da Figura 17, a pressao (pl) é variada, para valores entre 140 e 300 kPa ao

passo de 20 kPa.
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Figura 18 - Resultados a partir da variacéo de “p1”.

Work A B D E

Variable 1 2 3 4 5 6 7 8 3
CoP 3.963 435 4751 5169 5.607 6.068 6.556 7.075 7.629
hil 236 238 239.7 241.3 242.7 2441 2453 2465 247.6
h2 272 271.2 2705 2699 269.4 268.9 2685 2682 267.8
h3 93,42 a3.42 93.42 93.42 3342 9342 93.42 93.42 93.42
h4 93.42 93.42 93.42 93.42 93.42 9342 93.42 93.42 93.42
p3 800 800 800 800 800 800 800 800 800
Qf 713 7227 7314 7394 7.466 7534 759 7.655 771
Qq 2.93 8839 £8.854 8.324 8.798 8775 8.755 8.737 872
s1 0.9322 09235 09273 0.9253 0.9237 0.9222 0.9209 0.9197 09188
52 0.9322 0.9295 0.9273 0.9253 0.9237 0.9222 0.9209 0.9197 09166
We 1.799 1.661 1539 1.43 1.332 1.242 1.159 1.082 1.011
pl 140 160 180 200 220 240 2860 230 200
p2 500 800 800 800 800 800 500 500 500
vm 0.05 0.05 0.05 0.0s n.0s 0.05 0.05 0.05 n.os
x1 1 1 1 1 1 1 1 1 1

%3 0 0 0 0 i 0 0 0 _

Na Figura 18 observa-se os resultados de todos os outros parametros

conforme a variacado de “p1”. Na sequéncia é possivel gerar graficos a partir dessa

variacdo. Para tanto é necessario acionar o comando “Solution” e “Add-graph” e

definir o parametro que se deseja avaliar. Conforme a Figura 19.

B’

Wariables  Legends Titles Lines

* pl
@1 coe
- R <MNone>
@y <Mone>
B4 None
a Y5 <¢None>

....................................

Figura 19 - Determinacgao da variavel dependente.

X Cancel

Data Set

ok
ok
Work
Work
Work

MOND OO &
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Em “Y1” determina-se a variavel dependente, no caso, COP. E possivel variar
até cinco parametros no mesmo grafico. Ainda é possivel criar legendas em
‘Legend”, titulo ao grafico em “Title” e alterar configuragbes de visualizacdo em
“Lines”. Por fim, clicando em “ok” a janela com o grafico criado € apresentada, como

mostra a Figura 20.

[ ]
& Edit | I Scales | Copy | print | ¥ E;plnrel

p1 X COP ks

0

O

7 AN

P4

o o
i m

4 T T T T T T T
140 150 160 170 180 190 200 210 220 230 240 250 260 270 280 290 300
pressado 1

Figura 20 - Exemplo de gréfico criado.

O grafico criado € util para analise de tendéncias, como é observado na

Figura 20.
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6 SIMULA(;AQE ANALISE EXERGETICA DO CICLO DE REFRIGERACAO POR
COMPRESSAO DE VAPOR

6.1 O PROBLEMA DE REFERENCIA

O problema de referéncia do (CENGEL, BOLES 2013) € um sistema simples
de ciclo de refrigeracdo por compresséo de vapor real onde o objetivo é a andlise da

destruicdo de exergia nos seus componentes.

Um ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor que utiliza o refrigerante
R134-a como fluido de trabalho é usado para manter um espaco a -13 °C pela
rejeicdo de calor para o ar ambiente a 27 °C. O R-134a entra superaquecido no
compressor a 100 kPa e 6,4 °C a uma vazao massica de 0,05 kg/s. A eficiéncia
isentropica do compressor é de 85%. O refrigerante sai do condensador a 39,4 °C
como um liquido saturado. Determine (a) a taxa de resfriamento previsto e o COP do
sistema, (b) a exergia destruida em cada componente basico, (c) a poténcia minima
de entrada e a eficiéncia de segunda lei do ciclo, e (d) a taxa total de destruicdo da
exergia. (CENGEL, BOLES. 2013). A Figura 21 mostra o diagrama T-s para as

condicBes do ciclo.

TA

“yY

Figura 21 - Diagrama T-s do exemplo de referéncia.
Fonte: Boles e Cengel (2013).
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6.3 CRITERIO DE VALIDACAO DOS RESULTADOS

Na validagdo dos resultados obtidos, o critério utilizado serd o de erro

percentual relativo § conforme a equacéao (20).

Valor da literatura — Valor calculado V—v
5% = , |.100% = |—| .100%  (20)
Valor da literatura v

Na equacao (20) utilizamos como V' os valores retirados do livro de referéncia
e v sdo os valores obtidos no trabalho. Neste trabalho foi observado que a maioria
dos valores tiveram erro percentual abaixo de 1%, para este trabalho de fim didatico
considera-se esse desvio aceitavel. Vale salientar que o critério de validacdo
utilizado € préprio do problema didatico apresentado por ser um indicativo suficiente

de proximidade com o problema de referéncia, conforme verificado durante o estudo.

6.4 ANALISE ENERGETICA DO CICLO DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO
DE VAPOR

Nesta andlise consideram-se algumas hipo6teses: Condicbes de operacao
estaveis (regime permanente) e as variacbes de energia cinética e potencial sao
despreziveis.

E importante ressaltar que os erros relativos das entalpias podem exceder a
tolerancia estipulada de 1% sem, com isso, indicar a invalidade dos resultados.
Deve-se atentar para o fato de que o valor da entalpia depende do estado de
referéncia a partir do qual essa grandeza ¢ aferida. Desta forma, divergéncias entre
os estados de referéncia da entalpia utilizados pelo problema de referéncia e pela
biblioteca do IT s&o causas de possiveis discordancia entre os valores de entalpia
obtidos por essas duas fontes.

Tendo em vista que cada fonte deve utilizar um Unico estado de referéncia
para o calculo de entalpia, divergéncias entre os valores absolutos dessas
grandezas ndo devem causar divergéncia entre os valores de grandezas calculadas
a partir da diferenca de entalpias. Este € o0 caso da poténcia consumida pelo

compressor, da taxa de calor trocado no evaporador e da taxa de calor trocado no
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condensador. A equacéao (21) indica a poténcia frigorifica ou a taxa de calor retirado

do ambiente.

0, = m(hy — hy) (kW) (21)

onde:

Q, é a poténcia frigorifica;

m é a vazao massica (kg/s)

h, € a entalpia no estado 1; (kJ/kg)
h, € a entalpia no estado 4. (kJ/kg)

Utilizando a férmula de eficiéncia isentropica, equacdo (22), é possivel

calcular o valor real da entalpia no estado 2, h,.

Onde:
nc € a eficiéncia isentropica do compressor;
h,, € a entalpia considerando expansao isentrépica no compressor; (kJ/kg)

h, € a entalpia considerando que ha variacdo de entropia no compressor. (kJ/kg)

__ has—hq

e ="220 () (22)

A equacao (23) descreve a taxa de calor rejeitado para o ambiente ou a taxa

de calor cedido pelo sistema.
QH = m(h; — h3) (kW) (23)

onde:
Qy € ataxa de calor rejeitado para o ambiente;

h; é a entalpia no estado 3. (kJ/kg)
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A entrada de poténcia ou taxa de trabalho fornecido ao sistema W,,, €

calculada através da equacao (25):

Wene = m(h, — hy) (kw) (24)

Para o calculo do coeficiente de performance (COP) a equacdo (25) é

utilizada.

COP = — (25)

ent

Na Tabela 1 estdo descritos os valores das entalpias calculadas no IT, e os
valores de Qy, Q,, W,,,e COP tanto calculados quanto os valores da literatura e os
erros percentuais para esses valores.

Os resultados da andlise energética sdo descritos na tabela abaixo:

Tabela 1 — Resultados da analise energética.

hl hZ h'ZS h3 h4- QL QH Went CopP

und | [kJ/kg] | [kd/kg] | [kI/kg] | [k/kg] | [kdlkg] | [kW] | [KW] | [KW] -

236.5 | 2945 | 2858 | 105.3 | 105.3 | 6.561 | 9.463 | 2.902 | 2.261

V| 239.50 | 297.86 | 289.11 | 107.32 | 107.32 | 6.609 | 9.527 | 2.918 | 2.265

1.25 1.12 1.14 1.88 1.88 | 0.7209 | 0.6718 | 0.5608 | 0.1651

Observacdo: o valor da vazao massica m € dado no problema de referéncia e m =
0.05 kg/s. A ultima linha da Tabela 1 representa os erros percentuais relativos de

cada propriedade em questéo.

6.5 ANALISE EXERGETICA DO CICLO DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO
DE VAPOR

Nesta andlise sera calculada a destruicdo da exergia nos componentes do

ciclo, assim como o fluxo de exergia correspondente ao calor absorvido pelo sistema
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Q,, o valor do COP maximo para o ciclo COP,.,, que é o COP considerando o ciclo
reversivel, a eficiéncia de segunda lei do ciclo e a destrui¢ao total de exergia.

Para o calculo da destruicdo da exergia associada a cada componente é
necessario determinar a temperatura do estado morto T, e a geragdo de entropia

Sger- A €quacao (26) representa o calculo da destruicdo da exergia no compressor.

Xdest, 1-2 = TOSger, 1-2 = Tom(s; — s51)  (KW) (26)

onde:
Xaest, 1-2 € a destruicdo da exergia no compressor;
Sger, 1—2 € a geracao de entropia no compressor; (kW/K)
s; € a entropia no estado 1 (entrada do compressor); (kJ/kg.K)
s, € a entropia no estado 2 (saida do compressor); (kJ/kg.K)
T, é a temperatura no estado morto.
Observe que a temperatura no estado morto T, € igual a temperatura ambiente Ty
em Kelvin que fica Ty = Ty = 27 + 273 = 300 K.

Para o calculo da destruicdo da exergia associada ao condensador tem-se a

equacao (27):
Xaest, 2-3 = TOSger, 2-3=Tp [Th(sz —s3) + g_: (kw) (27)

onde:
Xaest, 2-3 € a destruicdo da exergia no condensador;
S'ger, ,—3 € a geracdo de entropia no condensador; (kW/K)

s3 entropia no estado 3 (saida do condensador). (kJ/kg.K)

Calculando a destruicdo da exergia na valvula de expansdo através da

equacao (28), tem-se:
Xdest, 3-4 = Tosger, 3-4 = Tom(sy — s3) (kw) (28)

onde:

Xdest, 3_4 € a destruicdo da exergia na valvula de expanséo;
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Sger, 3-4 € @ geracao de entropia na valvula de expansao; (kW/K)

s, entropia no estado 4 (saida da valvula de expansao). (kJ/kg.K)

Para o célculo da destruicdo da exergia no evaporador, tem-se a equacao
(29):

. . . 0

Xdest, 4-1 = TOSger, a1 =Tp [m(51 —S4) — T_i (kw) (29)
onde:
Xgest. 4—1 € a destruicdo da exergia no evaporador;

Sger, 4—1 € @ geracao de entropia no evaporador. (KW/K)

Para calcular o fluxo de exergia correspondente ao meio de baixa temperatura,

tem-se a equacgéao (30):

To-TL

Xo, = 0L (kW) (30)

onde:
XQL € o fluxo de exergia correspondente ao transferido calor entre o evaporador e o
meio frio;

T, é a temperatura do meio frio. (K)

Note que o valor de XQL também representa a minima entrada de poténcia no

sistema.
XQL = Wmin, ent  (KW) (31)

A eficiéncia de segunda lei do ciclo é calculada a partir da equacao (32):

X
N = Wf:t (%) (32)
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Outra forma de calcular a eficiéncia de segunda lei é através da razdo entre o COP e

COP..,, neste caso tem-se a equacgao (33):

copP

N = COProy

(%)

(33)

Ha duas formas de calcular a destruicdo total da exergia no sistema, a

primeira é através da soma das destruicbes em cada componente do sistema,

mostrada na equacao (34):

Xaest, total = Xdest, 1-2 T Xaest, 2-3 T Xaest, 3-4 T Xaest, a-1 (KW)

(34)

A outra forma de calcular a destruicao total € pela diferenca entre a entrada

de poténcia e a exergia recuperada (exergia do fluxo de calor do ambiente de baixa

temperatura), mostrada na equacéo (35):

6.6 RESULTADOS E DISCUSSOES

Xaest, total = Went — XQL

(kw)

(35)

Calculados os valores de eficiéncia isentrdpica e destruicdo total da exergia,

de duas formas diferentes, os valores encontrados foram os mesmos independente

da equacdao utilizada e os erros percentuais sdo apresentados na Tabela 2:

Tabela 2 — Resultados da andlise exergética.

Xdest, 1-2 Xdest, 2-3 Xdest, 3-4 Xdest, 4-1 .XQL Xdest, total COPrev Ui
Wmin, ent
und | [kW] [kw] [kw] [kw] [kw] [kw] - %
0.3932 0.4250 0.6705 0.4036 1.0090 1.8920 6.5000 | 34.7900
4 0.3940 0.4303 0.6725 0.4043 1.0170 1.9010 6,5000 | 34,9000
0.2035 1.2390 0.3043 0.1788 0.7434 0.4631 0 0.3191

A partir dos valores da tabela acima pode-se observar que o componente que
causa a maior destruicdo de exergia é a valvula de expansdo. Porém falando de
termos praticos a valvula de expansdo e 0 compressor sS40 menos suscetiveis a

reducdo na destruicao de exergia.
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6.7 VALIDACAO DOS RESULTADOS

No presente trabalho € possivel observar que os calculos apresentados até o
momento ndo ultrapassam uma discrepéancia de 2% em relacdo aos valores do
exemplo de referéncia, conforme mostrado na Tabela 2. Portanto esta considerado
validado os resultados até aqui obtidos, tanto na andlise energética do ciclo quanto
na analise exergética. Assim é possivel seguir para os estudos paramétricos pois se

confia que n&o havera desvios significativos nos estudos a seguir.

6.8 ANALISE BASICA DE CUSTOS

Para ilustrar a importancia econémica do estudo exergético em sistemas
termodindmicos, vamos introduzir no trabalho um célculo de custo baseado em
tarifas energéticas de modo a avaliar as tendéncias de custo conforme a variacéo de
parametros do sistema.

Toma-se de exemplo um custo de quilowatt-hora de US$ 0.15 (valor
estipulado para fins didaticos de avaliagdo de custo). Estipulando um valor de 8
horas diarias de operacdo do equipamento durante 22 dias por més, pode-se
calcular o custo mensal do consumo de energia elétrica a partir do trabalho realizado

pelo compressor, conforme a equacéo (36):

Cmes = Went X Hgiqg X Dipes X € (US$) (36)

onde: C,,ss € 0 gasto mensal de energia em US$, Hy;, € a quantidade de horas de
operacdo do equipamento por dia, D,,;s € a quantidade de dias que o equipamento
opera durante o més e c € o custo unitario do quilowatt-hora.

Vale salientar que os valores calculados para o custo sdo de fins ilustrativos e

nao tém compromisso com a realidade.
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7 ESTUDOS~PARAMETRICOS DO CICLO DE REFRIGERACAO POR
COMPRESSAO DE VAPOR

Neste capitulo serdo apresentados os graficos e resultados dos estudos
paramétricos desenvolvidos, a ideia é analisar a influéncia da variagdo de um ou
mais parametros nos outros aspectos do ciclo. Analisaremos o comportamento do

ciclo para o fluido de refrigeragéo, R-134a.
7.1 ESTUDOS PARAMETRICOS UTILIZANDO COMO FLUIDO R134-a
7.1.1 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X COP

No primeiro estudo realizado serd verificado o efeito da variacdo na pressao
do evaporador sobre o valor do COP. Tal estudo € mostrado na Figura 22.

Pressao no evaporador X COP

6.416
6.078 ¢
5.74 4
5.403 1
5.065
4.727
4.39 ¢
4.052
3.714 ¢
3.377 ¢
3.039 i
2.701 -
2_3,64-.'E i : : ; : ; : : : : :
—_—
100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400
Pressao no evaporador [kPa]

s\

Figura 22 - Grafico Pressao do evaporador X COP

Nesse estudo serd variada a pressao do evaporador de 100 a 400 kPa, que é
a mesma variagao realizada pela literatura. Analisando a Figura 22 observa-se que

com o0 aumento na pressao do evaporador tem-se um aumento no valor do COP.
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Uma observacéo a ser feita € que quando o valor da pressao atinge 400 kPa o COP

se aproxima ao valor de 6,5 para um ciclo reversivel.

7.1.2 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X EFICIENCIA DE SEGUNDA LEI [%)]

Variando a pressdo no evaporador agora serd analisado o efeito sobre a

eficiéncia de segunda lei do ciclo, através da Figura 23:

Pressao no evaporador X Eficiéncia de segunda lei
O R A~ i
95 1
90
85
80 1
75_
70 4
65 1
60 1
55 1
50
45 ¢
40_
100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400
Pressao no evaporador [kPa]

Figura 23 - Pressédo do evaporador X eficiéncia de segunda lei.

Como a eficiéncia de segunda lei e 0 COP séo diretamente proporcionais, era
de se esperar que a eficiéncia de segunda lei também aumentasse com o aumento

da pressao no evaporador, e através da Figura 23 isso é constatado.
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7.1.3 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X ENTRADA DE POTENCIA [kW]

Ser4 analisada a variacdo da pressao no evaporador sobre a entrada de

poténcia no sistema.

Pressao no evaporador X Entrada de poténcia
2,864 o R
2.704 -

2.545
2.386
2.227 A
2.068
1.909 A

1.75
1.591
1.432
1.273

100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400
Pressao no evaporador [kPa]

Figura 24 - Presséo do evaporador X Entrada de poténcia.

Através do grafico observa-se que com o aumento da pressao no evaporador
a entrada de poténcia no sistema diminui, ou seja, a poténcia consumida pelo

sistema para operacao decresce.
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7.1.4 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X DESTRUICAO DA EXERGIA NO
COMPRESSOR [kW]

Sera analisada a variacdo da pressdao no evaporador impactando na

destruicdo da exergia no compressor, mostrada na Figura 25:

Pressao no evaporador X D. da exergia no compressor
T s s s v
0.36 -
0.338 1
0.317 1
0.296 -
0.275 1
0.254 -
0.233
0.211 1
0.19 1
0.169 -

100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400
Pressé&o no evaporador [kPa]

Figura 25 - Pressé&o do evaporador X Destruicdo da exergia no compressor.

Através do gréfico observa-se que a destruicdo da exergia no compressor
diminui conforme a pressdo no evaporador aumenta, dessa forma conclui-se que a
elevacdo da pressao do evaporador na faixa especificada beneficia o desempenho

do compressor.
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7.1.5 PRESSAO NO EVAPORADOR [kPa] X DESTRUICAO DA EXERGIA NO
CONDENSADOR [kW]

Agora sera analisado o impacto na destruicdo da exergia no condensador

guando variamos a pressdo no evaporador, observando a Figura 26:

Pressao no evaporador X D. da exergia no condensador
AYVVVIR VS S W W S S SIS S S NS S o—_——
0.416
0.411+
0.4051
0.4+
0.394
0.3891
0.384
0.378 1

0.373 ¢
0.367 ¢

100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400
Pressao no evaporador [kPa]

Figura 26 - Press&o do evaporador X Destruicdo da exergia no condensador.

A destruicdo da exergia no condensador também decresce conforme a

pressao no evaporador aumenta.
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7.1.6 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X DESTRUICAO DA EXERGIA NA
VALVULA DE EXPANSAO [kW]

Sera avaliado o efeito da variacdo da pressdo no evaporador sobre a

destruicdo da exergia na valvula de expanséo. Veja a Figura 27

Pressao no evaporador X Dest. da exergia na valv. expansao

0.624
0.576
0.528

0.48 ¢
0.432
0.384
0.336 1
0.288

0.24

0.192

100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400

Pressao no evaporador [kPa]

Figura 27 - Presséo do evaporador X Destruicdo da exergia na valvula de expansao.

Na valvula de expansao néo é diferente dos componentes acima. A destrui¢ao

da exergia nela também diminui com o aumento da presséo no evaporador.
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7.1.7 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X DESTRUICAO DA EXERGIA NO
EVAPORADOR [KW]

Sera avaliada a destruicdo da exergia no evaporador conforme varia-se a

pressdo no evaporador, observando a Figura 28:

Pressao no evaporador X D. da exergia no evaporado
0_4_.‘.‘ ........ e preree e prreee P e e preeee premeee — premee e e yrrre

0.3 1
0.2 1
0.1

0-
-0.1
-0.2 1
-0.3 1
-0.4 1

-0.5 1

-0.6 1

100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400
Pressé&o no evaporador [kPa]

Figura 28 - Pressdo do evaporador X Destruicdo da exergia no evaporador.

J& a destruicdo da exergia no evaporador também decresce, porém, para
pressdes além de 176 kPa, o aumento da pressdo do evaporador ndo melhora o
desempenho real desse equipamento. Isso ocorre, porque, para pressées superiores
a 176 kPa, a destruicdo de exergia do evaporador torna-se negativa. Valores
negativos de destruicdo de exergia representariam a criacado de exergia. Tendo em
vista que a criacdo de exergia violaria o principio fisico de diminuicdo da exergia, tal
fato € uma impossibilidade fisica. Desta forma, observa-se, através da analise de
segunda lei da termodinamica, uma limitante do projeto que nao seria identificada
somente com uma analise de acordo com a primeira lei da termodindmica, pois foi
detectado que n&o € possivel aumentar a pressao do evaporador para aléem de 176

kPa. Além disso, na pressao de 179 kPa a temperatura do fluido refrigerante no
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evaporador passa a ser maior que a temperatura do ambiente a ser refrigerado, o

gue causa a inversao do fluxo de calor.
7.1.8 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X TAXA DE REMOCAO DO CALOR [kW]

Neste estudo sera avaliada a tendéncia da taxa de remocéao de calor ao variar

a pressao no evaporador, conforme a Figura 29:

Pressao no evaporador X Taxa de remogao de calor

H H H H H H H H H H H H H H ’
7.5 b e A AR A S S SO S-S i

7,89 b b
7,80 Jr b
7,29 J i D
7,401 J b
7001 L
.01 |
891 |
6,701 J b
.61
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100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400
Pressao no evaporador [kPa]

Figura 29 - Pressdo do evaporador X Taxa de remocao de calor.

Quanto maior a pressao no evaporador, maior a taxa de remocéao de calor. A
diferenca entre a maior taxa de remocdo de calor e a menor taxa de remocéao de

calor para a faixa especificada de pressao € de 1,1 kW.
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7.1.9 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X DESTRUICAO TOTAL DE EXERGIA
[kW] (PARA UMA PRESSAO DE 1000 kPa NO CONDENSADOR)

O proximo estudo varia a pressao no evaporador para avaliar a destruicao

total da exergia. A Figura 30 ilustra essa variacao:

Pressao no evaporador X Destruicao total da exergia

788 ]
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| I U S N N OO OSSO SO SO
1291 Jr b
L1087 b b e
0,872 Jid e b
0.698 Ji b
0.528 4
0,889 |
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100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400

Press&o no evaporador [kPa]

Figura 30 - Pressé&o do evaporador X Destruicdo total da exergia.

Pode-se observar que quanto maior a pressdo no evaporador, menor é a

destruicédo total da exergia.
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7.1.10 PRESSAO DO EVAPORADOR [kPa] X DESTRUICAO TOTAL DE EXERGIA
[kW] (PARA UMA FAIXA DE PRESSAO DE 1000 kPa A 2000 kPa NO
CONDENSADOR)

Neste estudo vamos avaliar a destruicao total da exergia quando se varia a
pressédo no evaporador, para uma pressao cinco faixas de pressédo no condensador
de 1000 kPa a 2000 kPa como a Figura 31 mostra:

P. evaporador X D. Total da exergia (P/ dif. Press6es no condensador)

— 1000 kPa — 1250 kPa — 1500 kPa — 1750 kPa — 2000 kPa

2.849
2.533 1
2.216 -
1.899 1~ :
1.583-
1.266 -

0.95 1
0.633 1
0.317

100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400

Press&o no evaporador [kPa]

Figura 31 - Pressé&o do evaporador X Destruicdo total da exergia. Para diferentes pressdes no

condensador.

Através do grafico observa-se que conforme a pressdao no evaporador
aumenta, a destruigdo total da exergia diminui. Além disso, nota-se que para faixas

de pressao mais baixa no condensador, a destruicdo da exergia € menor.
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7.1.11 PRESSAO DO CONDENSADOR [kPa] X COP

Neste estudo serd avaliado o efeito da variacdo na pressdo do condensador
sobre o COP. Tal variacao sera de 1000 a 2000 kPa que s&o valores baseados na
literatura de referéncia (MORAN, 2018).

Pressao no condensador X COP

2.248 A

2.123

1.998 1

1.874

1.749

N/
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1.499 -
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Press&o no condensador [kPa]

Figura 32 - Presséo do condensador X COP.

Através da Figura 32 pode-se observar que o COP decresce conforme a
pressdo no condensador aumenta. E de se esperar que aconteca 0 mesmo com a

eficiéncia de segunda lei.
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7.1.12 PRESSAO DO CONDENSADOR [kPa] X EFICIENCIA DE SEGUNDA LEI [%]

No proximo grafico sera analisado o efeito da variagdo da pressdo no
condensador sobre a eficiéncia de segunda lei.

Pressao no condensador X Eficiéncia de segunda lei
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Figura 33 - Pressé@o do condensador X Eficiéncia de segunda lei.

Como era esperado a eficiéncia de segunda lei também decresce com o
aumento da pressdo no condensador, de modo que relacionando com os estudos

anteriores espera-se um aumento na destruicdo da exergia.
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7.1.13 PRESSAO NO CONDENSADOR [kPa] X DESTRUICAO DA EXERGIA NO
COMPRESSOR [kW]

Neste estudo sera analisada a destruicdo da exergia no compressor quando

se varia a pressao no condensador, analise mostrada na Figura 34:

Pressao no condensador X D. da exergia no compressor

0.466 -
0.457 A
0.448
0.439 A

0.43
0.421 -
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Press&o no condensador [kPa]

Figura 34 - Pressdo do condensador X Destruicdo da exergia no compressor.

Como é possivel observar no grafico conforme a pressao no condensador
aumenta, a destruicdo da exergia no compressor também aumenta de modo que

uma pressao alta no condensador torna 0 compressor menos eficiente.
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7.1.14 PRESSAO DO CONDENSADOR [kPa] X DESTRUICAO DA EXERGIA NO
CONDENSADOR [kW]

Sera verificado o comportamento da destruicdo da exergia no condensador

guando varia-se a pressao no condensador, observando a Figura 35:

Pressao no condensador X D. da exergia no condensador
0.995¢ ' ' ' : : : : ; '
0.928 ¢
0.862 ¢
0.796 ¢
0.729 ¢
0.663 1
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Pressao no condensador [kPa]

Figura 35 - Pressdo do condensador X Destruicdo da exergia no condensador.

O gréfico mostra que com o aumento da pressdo no condensador a

destruicdo da exergia no condensador também aumenta.
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7.1.15 I?RESSAO NO CONDENSADOR [kPa] X DESTRUICAO DA EXERGIA NA
VALVULA DE EXPANSAO [kW]

Neste estudo sera avaliado o impacto da variagdo da pressdao nho
condensador sobre a destruicdo de exergia na valvula de expansao, de acordo com

a Figura 36:

1.337

1.259

1.18

1.101

1.023

0.944
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1.000 1.100 1.200 1.300 1.400 1.500 1.600 1.700 1.800 1.900 2.000
Pressao no condensador [kPa]

Figura 36 - Pressdo do condensador X Destruicdo da exergia na valvula de expanséo.

De acordo com o grafico, observa-se que conforme a pressdo do
condensador aumenta a destruicdo da exergia na valvula de expansdo também

aumenta
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7.1.16 PRESSAO NO CONDENSADOR [kPa] X DESTRUICAO DA EXERGIA NO
EVAPORADOR [KW]

Sera analisada a destruicdo da exergia no evaporador quando se varia a

pressdo no condensador. Figura 37:

Pressao no condensador X D. da exergia no evaporador
0.401 - : ; ; - - - ; : :

0.386 -

0.37

0.355 1

0.339

0.324

0.3009 -

0.293

0.278

R | | L | | S | S T R
1.000 1.100 1.200 1.300 1.400 1.500 1.600 1.700 1.800 1.900 2.000
Press&o no condensador [kPa]

Figura 37 - Press@o do condensador X Destruicdo da exergia no evaporador.

Neste caso quando a pressdo no condensador aumenta, a destruicdo da
exergia no evaporador decresce. Desse modo mesmo que a destruicdo total de
exergia aumente quando se aumenta a pressao no condensador, neste componente

em especifico ela diminui.
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7.1.17 PRESSAO NO CONDENSADOR [kPa] X DESTRUICAO TOTAL DE
EXERGIA [KW]

Agora sera avaliado o comportamento da destruicao total de exergia quando

varia-se a pressao no condensador. Tal estudo € mostrado na Figura 38:

Pressao no condensador X D. total da exergia
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Figura 38 - Pressdo do condensador X Destruicao total da exergia.

Como ja era previsto, a destruicdo da exergia € diretamente proporcional ao
aumento da pressdo no condensador, quer dizer que com o0 aumento da pressao no

condensador, o sistema diminui sua capacidade de produzir trabalho atil.
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7.1.18 PRESSAO NO CONDENSADOR [kPa] X DESTRUICAO TOTAL DA
EXERGIA [kW] (PARA UMA FAIXA DE PRESSAO DE 100 kPa A 400 kPa)

Neste estudo sera avaliada a destruicao total da exergia a partir da variacao
da pressdo no condensador, para diferentes valores de pressdo no evaporador,

como pode-se observar na Figura 39:

P. condensador X D. total da exergia (P/ dif. press6es no evaporador)

— 100 kPa — 175 kPa — 250 kPa — 325 kPa — 400 kPa

1.000 1.100 1.200 1.300 1.400 1.500 1.600 1.700 1.800 1.900 2.000

Presséo no condensador [kPa]

Figura 39 - Pressdo do condensador X Destruicado total da exergia. Para diferentes pressdes no

evaporador

Como pode-se observar no grafico, com o aumento da pressdao no
condensador, aumenta a destruicdo total da exergia, e quanto maior o valor de

pressao no evaporador, menor a destruigdo total da exergia.
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7.1.19 EFICIENCIA ISENTROPICA DO COMPRESSOR [%] X COP

Neste estudo serd avaliado o efeito da variagdo da eficiéncia isentropica
sobre o COP, na Figura 40:

Eficiéncia isentrépica X COP
2.65 1 ' : : ' '
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Eficiéncia isentropica [%]

Figura 40 - Eficiéncia isentropica X COP.

Quando se tende a eficiéncia isentrépica a 100%, € assumido que o
compressor estd cada vez mais proximo do ideal, onde ndo hé irreversibilidades
neste componente. Portanto é de se esperar que o COP aumente e € o0 que

podemos observar no gréfico.
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7.1.20 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X EFICIENCIA DE SEGUNDA LEI [%]

Neste estudo serd avaliado o efeito da variagcdo da eficiéncia isentropica
sobre a eficiéncia de segunda lei. Conforme a Figura 41:

Eficiéncia isentropica X Eficiéncia de segunda lei

1 ' 1 ' 1 ' I ' 1 ' 1 ' 1 ' 1 ' 1 ' 1 '
0.855 0.87 0.885 0.9 0.915 0.93 0.945 0.96 0.975 0.99
Eficiéncia isentropica [%]

Figura 41 - Eficiéncia isentrdpica X Eficiéncia de segunda lei.

Através do grafico observa-se que a eficiéncia de segunda lei também
aumenta conforme a eficiéncia isentrépica tendo um pico de 50 % quando se

assume um compressor isentropico.
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7.1.21 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X DESTRUICAO TOTAL DA EXERGIA [kKW]

Agora sera avaliado o que acontece com a destruicao total da exergia quando

se varia a eficiéncia isentropica do ciclo.

Eficiéncia isentropica X Destruicao total da exergia
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Figura 42 - Eficiéncia isentropica X Destruicdo total da exergia.
Pode-se observar que com o aumento da eficiéncia isentrépica do compressor,

a destruicdo da exergia diminui. Essa avaliacdo é tem carater intuitivo, pois a medida

gue o compressor se torna mais eficiente, ele destréi menos exergia.
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7.1.22 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X DESTRUICAO DA EXERGIA NO
COMPRESSOR [kW]

Nos proximos estudos sera avaliado o impacto da eficiéncia isentropica sobre
cada componente do ciclo. Neste estudo em especifico veremos os efeitos da
eficiéncia isentropica sobre a destruicdo da exergia no proprio compressor. A Figura
43 mostra tal estudo.

Eficiéncia isentropica X D. da exergia no compressor
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Figura 43 - Eficiéncia isentrdpica X Destruicdo da exergia no compressor.

Pode-se observar no gréfico, conforme a eficiéncia isentropica do compressor
aumenta, a destruicdo da exergia diminui. Esta analise se mostra bem coerente, ja
gque melhorando a eficiéncia do compressor espera-se que ele possua uma

quantidade de trabalho disponivel maior.
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7.1.23 EFICIENCIA ISENTROPICA X DESTRUICAO DA EXERGIA NO
CONDENSADOR [kW]

Nesse estudo sera possivel ter uma visdo do comportamento da destruicdo
da exergia no condensador ao variar a eficiéncia isentropica no compressor.

Vejamos na Figura 44:

Eficiéncia isentrépica X D. da exergia no condensador
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Figura 44 - Eficiéncia isentropica X Destruicdo da exergia no condensador.

No condensador a destruicdo da exergia também decresce com o aumento da

eficiéncia isentropica no compressor.
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7.2 ESTUDOS PARAMETRICOS RELACIONANDO EFICIENCIAS ISENTROPICAS
REAIS

AHMADI et al. (2017) definem para estudos de compressores uma faixa

comercial de eficiéncia isentropica de 60% a 85%.

Nos estudos anteriores constou-se que uma pressao maior no evaporador
tendem a serem melhores para o sistema em termos de eficiéncia de segunda lei,
COP e destruicdo de exergia, ja no condensador € o inverso, pressfes mais baixas
tendem a serem melhores para o sistema, sendo assim, serdo avaliados a seguir

alguns parametros em funcdo dessas condicées.

7.2.1 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X DESTRUIGAO TOTAL DA EXERGIA [KW]
(PRESSOES 400 kPa NO EVAPORADOR E 1000 kPa NO CONDENSADOR)

O estudo a seguir € a variacao da eficiéncia isentrOpica para avaliar os efeitos
na destruicdo total da exergia, para as pressdes de evaporador e condensador onde
o sistema tende a operar em melhores condicbes no caso, 400 kPa para o

evaporador e 1000 kPa para o condensador

Ef. isentrépica X D. total da exergia

P evap. 400 kPa / P cond. 1000 kPa |

0.45
0.4 A
0.35 1
0.3
0.25 A
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0.1
0.05

O_

0.6 0.62 0.64 0.66 0.68 0.7 0.72 0.74 0.76 0.78 0.8 0.82 0.84
Eficiéncia isentropica [%]

Figura 45 - Eficiéncia isentropica X Destruicdo total da exergia (press6es em que o sistema

tende a ser mais eficiente).
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Observa-se que nas melhores pressdoes, com 0 aumento da eficiéncia

isentrépica faz a destruicdo da exergia tender a zero.

7.2.2 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X DESTRUIGAO TOTAL DA EXERGIA [kW]
(PRESSOES 100 kPa NO EVAPORADOR E 2000 kPa NO CONDENSADOR)

Neste estudo serda realizada a mesma variacdo do estudo acima, porém para
as pressdes que geram as piores condicdes para o sistema, 100 kPa no evaporador

e 2000 kPa no condensador.

Ef. isentropica X D. total da exergia
Pevap. 100 kPa / P cond. 2000 kPa

064 066 0.68 0.7 0.72 0.74 0.76 0.78 0.8 0.82 0.84
Eficiéncia isentrépica [%)]

Figura 46 - Eficiéncia isentropica X Destruicdo total da exergia (pressdes em que o sistema

tende a ser menos eficiente).

Observa-se neste estudo em relagdo ao anterior que a destruicao total da
exergia fica na faixa de 3 kW mesmo na eficiéncia isentrépica maxima, pode-se
afirmar que em piores condi¢cdes de pressao o sistema destroi mais exergia mesmo

que se tenha o melhor compressor.
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7.2.3 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X COP (PRESSOES 400 kPa NO
EVAPORADOR E 1000 kPa NO CONDENSADOR)

Agora sera variada a eficiéncia isentropica para verificar os efeitos sobre o

COP usando a condicao de possiveis melhores pressdes para o sistema.

Ef. isentropica X COP
Pevap. 400 kPa / Pcond. 1000 kPa
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COP

Figura 47 - Eficiéncia isentropica X COP (press@es em que o sistema tende a ser mais

eficiente).

Nota-se que o COP para o melhor compressor chega a faixa 6.6 com o

sistema trabalhando sob as possiveis melhores pressdes para o sistema.
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7.2.4 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X COP (PRESSOES 100 kPa NO
EVAPORADOR E 2000 kPa NO CONDENSADOR)

Neste estudo sera avaliada a variacdo da eficiéncia isentropica e o efeito
sobre o COP para o sistema trabalhando com as pressdes que tendem a diminuir a

eficiéncia do sistema.

Ef. isentropica X COP
Pevap. 100 kPa / P cond. 2000 kPa
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Figura 48 - Eficiéncia isentropica X COP (press@es em que o sistema tende a ser menos

eficiente).

Observa-se como o COP do sistema cai bruscamente em relagdo as melhores
pressodes, para o melhor compressor ndo chega a 1.5.
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7.2.5 EFICIENNCIA ISENTROPICA [%] X EFICIENCIA DE SEGUNDA LEI
(PRESSOES 400 kPa NO EVAPORADOR E 1000 kPa NO CONDENSADOR)

Neste estudo sera avaliada a variacdo da eficiéncia isentrépica e o efeito

sobre a eficiéncia de segunda lei para as melhores pressdes do sistema.

Ef. isentropica X Ef. segunda lei
Pevap. 400 kPa / Pcond. 1000 kPa
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Figura 49 - Eficiéncia isentropica X Eficiéncia de segunda lei (press6es em que o sistematende

a ser mais eficiente).

Observa-se que nas melhores condices de pressdes a eficiéncia de segunda

lei tende a 100% conforme utiliza-se um compressor de eficiéncia isentropica melhor.
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7.2.6 EFICIENNCIA ISENTROPICA [%] X EFICIENCIA DE SEGUNDA LEI
(PRESSOES 100 kPa NO EVAPORADOR E 2000 kPa NO CONDENSADOR)

Neste estudo observa-se o comportamento da eficiéncia de segunda lei
conforme varia-se a eficiéncia isentrépica do compressor, para as piores pressoes

possiveis.

Ef. isentropica X Eficiéncia de segunda lei
Pevap. 100 kPa / P cond. 2000 kPa
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Figura 50 - Eficiéncia isentropica X Eficiéncia de segunda lei (press6es em que o sistema tende

a ser menos eficiente).

E notado que para o caso das piores pressbes possiveis a eficiéncia de

segunda lei ndo passa de 17.5%, bem abaixo em relacdo ao caso anterior.
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7.3 ESTUDOS PARAMETRICOS RELACIONANDO CUSTO

Nos proximos estudos sera analisado o comportamento do custo mensal de

energia C,,as €m funcéo da variacdo de alguns parametros do sistema.

7.3.1 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X CUSTO MENSAL [US$]

Neste estudo sera avaliada a implementacdo de melhores compressores e 0

impacto no custo mensal de energia elétrica.

Eficiéncia isentropica X Custo mensal de energia
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Figura 51 - Eficiéncia isentropica X Custo mensal.

Através do grafico acima vemos que o melhor compressor tem uma economia

mensal de US$ 35,00 em relacéo ao pior compressor.
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7.3.2 PRESSAO NO EVAPORADOR [kW] X CUSTO MENSAL [US$]

Neste estudo vamos avaliar a variacdo da pressao no evaporador e seu efeito

sobre o custo mensal.

Pressao no evaporador X Custo mensal de energia
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Figura 52 - Presséo do evaporador X Custo mensal

A maior pressao no evaporador oferece uma economia mensal de US$ 45,00

em relagcdo a menor.



7.3.3 PRESSAO NO CONDENSADOR [kPa] X CUSTO MENSAL [US$]
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Neste estudo vamos analisar a variagdo da pressdo no condensador e seu

efeito sobre o custo.

Pressao no condensador X Custo mensal de energia
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Pressao do condensador X Custo mensal

H
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Conforme a pressédo no condensador aumenta, o valor varia entre US$ 76,00
e US$ 100,00, dando uma diferenca de custo mensal de US$ 24,00.



76

7.3.4 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X CUSTO MENSAL [US$] (PRESSOES 400
kPa NO EVAPORADOR E 1000 kPa NO CONDENSADOR)

Neste estudo vamos avaliar a variacdo da eficiéncia isentropica e seus efeitos
sobre o custo mensal de energia para as pressfes nas quais o0 sistema tende a

apresentar melhor comportamento.

Eficiéncia isentropica X Custo mensal de energia
Pevap. 400 kPa / Pcond. 1000 kPa
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Figura 54 - Eficiéncia isentrépica X Custo mensal (press@es em que o sistema tende a ser mais

eficiente).

E possivel observer que entre o pior e melhor compressor a diferenca de

custo mensal de energia é de US$ 13,00.
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7.3.5 EFICIENCIA ISENTROPICA [%] X CUSTO MENSAL [US$] (PRESSOES 100
kPa NO EVAPORADOR E 2000 kPa NO CONDENSADOR)

Neste estudo vamos avaliar o custo mensal de energia quando variamos a

eficiéncia isentropica.

Eficiéncia isentropica X Custo mensal de energia
Pevap. 100 kPa / Pcond. 2000 kPa
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Figura 55 - Eficiéncia isentropica X Custo mensal (pressfes em gque o sistema tende a ser

menos eficiente).

Observamos que nesta condi¢cdo o custo mensal pode chegar a US$ 42,00

para o caso do pior compressor.
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8 CONSIDERACOES FINAIS

O presente trabalho mostrou de forma simples e didatica um ciclo real de
refrigeracdo por compresséao de vapor utilizando os conceitos de primeira e segunda

lei da termodinamica e fazendo estudo da propriedade de exergia.

Foi mostrado o softwarer Interactive Thermodynamics (IT), para realizacéo de
estudos paramétricos afim de avaliar o comportamento do ciclo sob diferentes
condigoes.

Com o uso do programa foi realizada analise exergética do problema de

referéncia bem como mostrada suas principais caracteristicas.

As principais contribuicbes do presente trabalho foram a implementacdo de
um cédigo para um ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor, além de mostrar
e enfatizar a importancia de uma analise exergética para estudos termodinamicos,
fazendo uma breve analise de custo e mostrando como alguns parametros do ciclo

séo capazes de aumentar ou diminuir 0s custos com energia elétrica.

Fica claro a necessidade de estudo da segunda lei da termodinamica para
uma andlise mais precisa de um equipamento, bem como a facilidade que um aporte

computacional trds para os profissionais de engenharia.

Com o estudo “Pressdo do evaporador X Destruicdo da exergia no
evaporador”, percebe-se uma limitante de projeto. N&o € viavel operar o sistema a
pressdes no evaporador acima de 176 kPa, pois teria destruicdo da exergia negativa,
0 gue é fisicamente impossivel, pois viola a segunda lei da termodinamica. Além
disso, na pressao de 179 kPa a temperatura do fluido refrigerante no evaporador
passa a ser maior que a temperatura do ambiente a ser refrigerado, o que causa a
inversdo do fluxo de calor. Isso limita 0 maximo de pressédo no evaporador que 0
sistema é capaz de operar, em 176 kPa.

Com os estudos realizados observa-se que conforme a pressao no
evaporador aumenta, a destruicdo total da exergia diminui. Além disso, para
pressbes menores no condensador, a destruicdo da exergia € menor, porém sem
considerar a limitante citada anteriormente.

Obtendo os estudos foi possivel observar que com o aumento da eficiéncia

isentropica do compressor, a destruicdo da exergia diminui, essa avaliacdo é tem
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carater intuitivo, pois a medida que o compressor se torna mais eficiente, ele destroi

menos exergia.
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9 PROPOSTA DE TRABALHOS FUTUROS

9.1 ANALISE DE CUSTO MAIS APROFUNDADA

Para trabalhos futuros fica o interesse de aplicar uma andlise aprofundada a
respeito dos custos, sejam eles tanto em questdo de consumo de energia como em
aquisicdo de equipamentos melhores para o0 sistema, assim como uma analise de

viabilidade da aquisicdo de equipamentos de custo mais elevados.

9.2 ANALISE EXERGOAMBIENTAL DO CICLO DE REFRIGERACAO POR
COMPRESSAO DE VAPOR

A andlise exergoambiental esti alinhada com os interesses atuais de
desenvolvimento sustentavel. Esse estudo pode revelar objetivamente o quanto que
o quilowatt produzido em energia elétrica polui ou agride o ambiente através de suas
usinas, bem como o quanto a diminuicdo da destruicdo da exergia é capaz de

diminuir a agresséo ao meio ambiente.
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