MAX MAURO LOZER DOS REIS

Comparaciao das eficiéncias energéticas entre
sistemas de bombas de calor para atendimento
as demandas de ar condicionado e aquecimento

de agua em edificio.

59/2014

CAMPINAS - SP
2014

i



UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS
FACULDADE DE ENGENHARIA MECANICA

MAX MAURO LOZER DOS REIS

Comparaciao das eficiéncias energéticas entre
sistemas de bombas de calor para atendimento
as demandas de ar condicionado e aquecimento

de agua em edificio.

Dissertagdo de Mestrado apresentada a Faculdade de
Engenharia Mecanica da Universidade Estadual de
Campinas como parte dos requisitos exigidos para
obtencdo do titulo de Mestre em Engenharia Mecanica,
na Area de térmica e fluidos.

Orientador: Prof. Dr. José Ricardo Figueiredo

ESTE EXEMPLAR CORRESPONDE A VERSAO FINAL
DA I)lSSI-;R'I'.-\(,?.R() DEFENDIDA PELO ALUNO
MAX MAURO LOZER DOS REIS, E ORIENTADA PELO
PROE. DR JOSE RICARDO FIGUEIREDO.

S —

— 7
ASSINATURA DO OR/l%N'I'ADOR

CAMPINAS - SP
2014

il



Ficha catalogréfica
Universidade Estadual de Campinas
Biblioteca da Area de Engenharia e Arquitetura
Rose Meire da Silva - CRB 8/5974

Reis, Max Mauro Lozer dos, 1986-

R277¢c Comparacdao das eficiéncias energéticas entre sistemas de bombas de calor
para atendimento as demandas de ar condicionado e aquecimento de agua em
edificio. / Max Mauro Lozer dos Reis. — Campinas, SP : [s.n.], 2014.

Orientador: José Ricardo Figueiredo.
Dissertacdo (mestrado) — Universidade Estadual de Campinas, Faculdade de
Engenharia Mecénica.

1. Bomba de calor. 2. Sistema de refrigeracéo. 3. Eficiéncia energética. I.
Figueiredo, José Ricardo,1953-. Il. Universidade Estadual de Campinas.
Faculdade de Engenharia Mecénica. lll. Titulo.

Informacées para Biblioteca Digital

Titulo em outro idioma: Comparison of energy efficiencies among heat pump systems to meet
the demands of air conditioning and water heating in a building.
Palavras-chave em inglés:

Heat pump

Refrigeration system

Energy efficiency

Area de concentraco: Térmica e Fluidos

Titulacdo: Mestre em Engenharia Mecanica

Banca examinadora:

José Ricardo Figueiredo [Orientador]

Rogério Goncalves dos Santos

Rodolfo Jesus Rodriguez Silverio

Data de defesa: 28-07-2014

Programa de Pés-Graduacao: Engenharia Mecéanica


http://www.tcpdf.org

UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS
FACULDADE DE ENGENHARIA MECANICA
COMISSAO DE POS-GRADUACAO EM ENGENHARIA MECANICA
DEPARTAMENTO DE ENERGIA

DISSERTACAO DE MESTRADO ACADEMICO

Comparaciao das eficiéncias energéticas entre
sistemas de bombas de calor para atendimento
as demandas de ar condicionado e aquecimento

de agua em edificio.

Autor: Max Mauro Lozer dos Reis
Orientador: Prof. Dr. José Ricardo Figueiredo

A Banca Examinadora composta pelos membros abaixo aprovou esta Dissertagio:

“Prof. Dr..losé Ricardo Fiﬁcircdn, presidente
FEM/UNICAMP

Prof. Df. Rogério Gongalves dos Santos
FEM/ UNICAMP

Dr. Rogégffo ’leyf Rodriguez Silverio
PETROBRAS

Campinas, 28 de julho de 2014.



Dedico este trabalho a minha mae, pai, irma e sobrinha por todo apoio e por me

impulsionar a chegar até aqui.

vil



Agradecimentos

Agradeco a Deus por me conceder muita saude e garra para alcangar mais este objetivo.

A toda minha familia, mde, pai, irma e sobrinha por estar sempre ao meu lado nos

momentos ruins, de angustia e medo, assim como nos momentos de alegria.
Agradeco ao meu orientador Prof. Dr. José Ricardo Figueiredo por toda ajuda prestada,
pela paciéncia, disponibilidade e comprometimento ao longo deste trabalho, sem o qual o

caminho se tornaria mais longo.

Aos meus colegas da pos-graduacao pela ajuda no ambito académico e pelos momentos de

descontragdo passados.

Aos funcionarios da FEM, em particular aos da CPG, pela disponibilidade e

esclarecimentos sempre que solicitados.

A CAPES pelo apoio financeiro com a bolsa de estudo.

X



“Na vida podemos ser escultor ou escultura. Qual ¢ a sua escolha?”

Gustavo G. Boog
“A maneira como vocé encara a vida ¢ que faz a diferenca. A vida muda quando vocé

muda.”

Luis Fernando Verissimo

X1



Resumo

Neste trabalho foi realizado um conjunto de simulagdes numéricas de diferentes sistemas de
bombas de calor em diferentes condi¢des de funcionamento, para atender simultaneamente as
demandas do ar condicionado e do consumo de agua quente em edificio. Foram consideradas na
proposta deste trabalho duas maquinas independentes, uma bomba de calor responsavel pelo
aquecimento e um ciclo de refrigeragdo para resfriamento da agua. Além disso, foi investigado a
possibilidade de empregar os efeitos de aquecimento e resfriamento de uma unica bomba de calor
padrdo, duas bombas de calor em cascata e um sistema com dois estdgios de compressdo com
separador de gés flash. Para estas alternativas fez-se necessaria a complementagao da energia
térmica através de uma bomba de calor auxiliar para atender a demanda total de agua quente e
fria e os desempenhos dos sistemas de bombas de calor foram comparados através de uma analise
energética. Um programa em ambiente MATLAB® foi desenvolvido e envolveu relagdes
termodindmicas e de transferéncia de calor para os sistemas de bombas de calor e sistema de
distribuicdo de agua quente e fria para o edificio, a fim de aproximar o funcionamento dos
sistemas reais. Utilizaram-se ferramentas como o método de Substitui¢do-Newton-Raphson, para
a solugdo dos problemas em regime permanente, ¢ que também foi utilizado juntamente com o
método de Euler para resolucdo em condigdes variaveis ao longo de 24 horas. Os resultados
confirmaram a viabilidade energética ao utilizar bombas de calor, podendo obter para o efeito de
aquecimento de agua uma economia de até 72% no consumo de energia elétrica, quando
comparado ao chuveiro elétrico. Através dos resultados também foi possivel observar que o
sistema de bomba de calor com separador de gas flash desempenha sua fun¢do de forma mais

eficiente, energeticamente, quando comparado ao sistema padrdo e em cascata.

Palavras chave: Bomba de calor, sistema de refrigeracao, eficiéncia energética.
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Abstract

In this work it was realized a set of numerical simulations of different heat pump systems in
different operation conditions to meet simultaneously the demands of air conditioning and hot
water consumption in a building. It was considered in propose this work two independent
machines, a heat pump responsible for heating and a refrigeration cycle responsible for cooling
water. Moreover, it was explored the possibility to employ the both effects, heating and cooling,
of a standard heat pump, two heat pumps in cascade and a system with two compression stages
with a flash gas separator. For the last alternatives it was necessary complementary thermal
energy through an auxiliary heat pump to meet the total demand of hot and cool water. The
performance of the heat pump systems was compared through an energetic analysis. A program
in MATLAB® was developed involving of thermodynamic and heat transfer relations for the
heat pumps and water distribution systems in the building with purpose to approach the real
system operation. Moreover, the method Substitution-Newton-Raphson was used to solve the
problems in steady state and this method together with Euler method were used to solve in
variable conditions throughout 24 hours of the day. The results confirmed the energetic feasibility
using heat pump systems. These systems will be able to save up to 72% in energy consumption
using heating effect comparing to an electric shower. Furthermore, the system with flash gas
separator it works of more way energetically efficient than other systems as a standard and a

cascade systems.

Keywords: Heat pump, refrigeration system, energy efficiency.
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1 INTRODUGAO

Na atualidade existe uma grande preocupacdo com o futuro do planeta em relacdo aos
recursos energéticos, ¢ um dos maiores desafios ¢ o desenvolvimento de tecnologias
ambientalmente seguras e economicamente viaveis. Desta forma, a utilizacao de fontes limpas de
energia, assim como equipamentos com maior eficiéncia energética, sdo contribui¢des de grande

valia para a manutencdo e prote¢do do meio ambiente.

O consumo de energia em edificagdes residenciais, comerciais, de servigos e publicos, €
bastante significativo e pode haver crescimento desta demanda, justificado pelo acesso da
populacdo aos confortos proporcionados pela tecnologia e a elevada taxa de urbanizagdo e
expansdo dos setores e servigos. Calcula-se ainda, que 50% da energia elétrica produzida no
Brasil seja consumida ndo somente na operagdo e manutencao das edificacdes, como também no
conforto ambiental como: iluminacdo, climatizacio e aquecimento de dgua (ELETROBRAS,

2013).

O chuveiro elétrico, normalmente utilizado para aquecimento de dgua no Brasil, ¢ um
equipamento acessivel a grande parte da populagdo, porém existe uma grande irreversibilidade
termodindmica, implicando alto gasto energético. Além desse fator, o horario de uso de agua
aquecida nos banhos ¢ coincidente para grande parte da populacao do pais, gerando altos picos de

consumo de eletricidade (FLORA, 2008).

Ainda de acordo com a ELETROBRAS (2013), o chuveiro elétrico ¢ um dos vildes no
consumo de energia. Foi estimado, com base nos resultados historicos do ano de 2005, que 24%
da energia total consumida na classe residencial no pais correspondem ao chuveiro, sendo a
geladeira o segundo maior consumidor com 22% e na terceira posi¢do o ar-condicionado com
20% de consumo. Uma das formas da redugdo desse consumo elevado de energia ¢ investir em
pesquisa e desenvolvimento de fontes energéticas limpas e eficientes, reduzindo assim a demanda
de eletricidade, postergando a necessidade de construcao de hidrelétricas, termoelétricas e outras

formas de geragao de eletricidade que causam danos ao meio ambiente.



As bombas de calor incluem-se nessa forma de redugdo no consumo de eletricidade, visto
que para extrair calor de um ambiente e leva-lo a outro de maior temperatura ¢ necessario menos
energia elétrica para acionar a bomba de calor quando comparado aos sistemas de chuveiro
elétrico, que funcionam transformando energia elétrica em energia térmica, chamado de efeito

Joule.

1.1 Objetivos e justificativa

1.1.1 Eficiéncia energética

O consumo de energia ¢ um indicador importante no desenvolvimento econdmico do pais e
também do nivel de qualidade de vida da sociedade. Esse consumo informa o quao elevado se
encontra o ritmo de atividades no setor industrial, comercial e de servi¢o, sendo um indicador do
consumo de tecnologias, eletrodomésticos e eletronicos da populacdo. Justifica-se esse indicador,
pois quanto mais itens adquiridos que necessitem de energia elétrica para seu funcionamento,
maior sera o consumo de eletricidade e como consequéncia se detecta o aquecimento ou ndo da

economia do pais (ANEEL, 2008).

1997 1998 1999 2000 2001 2002 2003 2004 2005 2006 2007 2008

Variagdo do PIB - Variagdo do consumo de energia

Figura 1.1 — Variagdo do PIB e variagdo do consumo de energia (1998 —2007).
Fonte: IPEA (2008), apud ANEEL (2008).



A Figura 1.1 relaciona a variagdo do PIB do Brasil entre os anos de 1998 e 2007 com a
variagdo no consumo de energia. E possivel notar, conforme dito anteriormente, que apesar das
escalas de valores serem diferentes, as curvas possuem seus maximos € minimos claramente

correlacionadas entre si.

De acordo com ANEEL (2008), apesar do consumo de eletricidade ser um fator positivo
para o aquecimento da economia do pais, o impacto produzido ao meio ambiente, assunto de
grande preocupagdo em todo mundo, ¢ um fator negativo. Existe ainda a possibilidade de
esgotamento dos recursos utilizados para producdo de energia e, por fim, € necessario
investimento pesado em pesquisas de novas fontes e constru¢do de novas usinas. Uma das formas
de amenizar este impacto sem comprometer a qualidade de vida e desenvolvimento econdmico, ¢
o estimulo ao uso eficiente. Estes estimulos podem ser de forma educacional da populagao ou
investimentos em equipamentos e instalagdes. No Brasil, o selo Procel reconhece a maior
eficiéncia energética em relacdo aos demais equipamentos e ganhou expressividade em 2001

devido ao racionamento de energia (ANEEL, 2008).

No Brasil, o ultimo relatorio de balango energético do ano de 2013, feito pelo Ministério de
Minas e Energia, aponta que a geragao hidraulica responde por 74,0% de toda oferta de energia e,
¢ o principal meio de geracdo elétrica. Ainda informa que em 2011 houve acréscimo de
aproximadamente 5,0 GW, sendo alcangado uma capacidade de 117.135 MW de geragao de
energia elétrica das centrais de geracdo instaladas. Entretanto, daquele total acrescido, 37,1% ¢
referente as centrais hidraulicas, 52,4% as termoelétricas e os 10,5% restantes realizados pelas

usinas edlicas (MME/EPE, 2013).

As pesquisas de tecnologias limpas e eficientes que contribuam para a redugao do consumo
de eletricidade, através de uso racional de recursos ambientais, postergam a constru¢do de novas
usinas, evitando assim, a degradacdo ambiental e o aquecimento global do planeta, garantindo

melhores condi¢des de vida as futuras geragdes.



1.1.2 Impacto do uso do chuveiro e ar condicionado na matriz energética brasileira.

A partir dos dados historicos da Eletrobras do ano de 2005, FLORA (2008) obteve um
perfil de consumo de energia residencial ao longo do dia para varios tipos de eletrodomésticos,
normalmente existentes na moradia das pessoas através do software SINPHA (2005), em especial

para regido sudeste do pais.

Com base na Figura 1.2, pode-se perceber que uma grande parte do consumo de
eletricidade residencial ¢ devido a utilizagdo do chuveiro elétrico e ar condicionado, sendo que os
horéarios de pico situam-se entre 6:00 e 9:00 horas da manha, e outro horario, com pico ainda
maior, entre 17:00 e 21:00 horas, horario no qual todos da familia normalmente encontra-se na

moradia.
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Figura 1.2 — Curva de consumo elétrico residencial da regido Sudeste para diversos equipamentos.
Fonte: (SINPHA, 2005)

Devido os horarios de pico, sdo necessarios em geral sistemas superdimensionados para

atender a essa demanda. Além disso, a escassez de recursos hidricos proximos aos locais de



grande consumo e o rigor das restrigdes ambientais para construcdo de grandes hidrelétricas
levam a necessidade de construgdo de usinas termelétricas, contribuindo para o aumento da
emissdo de gases do efeito estufa e fazendo com que o prego do kW.h de energia eleve-se. Sendo
assim, para que o setor energético se torne sustentavel, sdo necessarias mudangas que envolvam
politicas de redirecionamento com a adogao de tecnologias e de investimentos no setor (DUTRA,

2010).

A Figura 1.3 apresenta a comparacdo entre o consumo de energia entre trés fontes de
geracao de calor para obter como resultado 5 kW de calor, sendo possivel verificar a vantagem na

utiliza¢do da bomba de calor.

Geragdo de

Consumo de 5,26Kw 5kw de calor

de energia elétrica

(Resisténcia elétrica) Perda de 5% do calor gerado
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combustio

Consumo de 1,5 kW
de energia elétrica
(Bomba de calor)

Geracgao de Skw
de calor

Retirada de 3,5kW de energia do ar

Figura 1.3 —Comparativo entre fontes de geragdo de calor.
Fonte BALDASSIN, apud CORDOVA-LOBATON (2011)

As bombas de calor operam recuperando calor de uma fonte externa o que, segundo
CORDOVA-LOBATON (2011), permite utilizar uma quantidade reduzida de energia para seu

funcionamento, podendo alcangar redugdes de até 80,0% no consumo de energia.



Sendo assim, a proposta para este trabalho ¢ investigar comparativamente, do ponto de
vista energético, alternativas para atendimento simultdneo as demandas de ar condicionado e
aquecimento de agua para banho, em um edificio tipico da regido de Campinas — SP, utilizando

bomba de calor.

A alternativa mais simples consiste em projetar dois equipamentos independentes, uma
bomba de calor para aquecimento de dgua e um ciclo de refrigeracdo para resfriamento de agua
para utilizar no ar condicionado. Esse sistema ¢ o de mais facil controle da carga térmica, devido
ao controle da rotacdo de cada compressor ser independente. S3o incluidos no conjunto dois
reservatorios de agua, um quente, outro frio, de forma que ambos os sistemas, no referido
conjunto, possam operar ao longo do dia com carga moderada, sem necessitar responder

imediatamente a picos de consumo.

Além dessa alternativa, pretende-se explorar a possibilidade de empregar os dois efeitos,

aquecimento e resfriamento, de uma mesma bomba de calor.

A primeira possibilidade ¢ uma bomba de calor simples operando entre as temperaturas de
aquecimento e resfriamento. A segunda possibilidade sdo duas bombas em cascata, em que o
evaporador do ciclo de alta temperatura retira calor do condensador do ciclo de baixa
temperatura. A terceira possibilidade ¢ o emprego de um ciclo com dois estagios de compressao

empregando um separador de gas flash intermediario.

Todas as alternativas necessitam da complementacdo de uma bomba de calor auxiliar, para

poder atender eficientemente a dupla demanda de calor e frio.

Além dos objetivos gerais descritos anteriormente, hd ainda os objetivos especificos. A
principio serdo determinados os projetos simplificados dos trocadores de calor para estimativa
dos portes estimados do evaporador e condensador utilizados em cada sistema de bomba de calor.
Na sequéncia, sera realizada a comparagao do gasto energético entre os sistemas de bombas de
calor nas condi¢gdes médias de temperatura ambiente e demanda de energia térmica do

evaporador e condensador. Por fim, apds essa comparagdo, os sistemas serdo simulados em



condi¢gdes de demanda e temperatura variavel ao longo do dia com o propdsito de determinar as
caracteristicas positivas e negativas para cada sistema, além da comparagdo entre os

desempenhos dos mesmos.



2 REVISAO DA LITERATURA

2.1 Alguns estudos ja desenvolvidos sobre bomba de calor

WHITE et al.(1997) simularam numericamente uma bomba de calor de duplo efeito para
utilizacdo em industria de processamento de alimentos, tendo como parametros de sua analise a
performance da maquina para as condigdes estabelecidas, ¢ uma andlise custo beneficio do

sistema.

Utilizando CO, como fluido refrigerante, foi obtido um COP acima de 3,0 com uma pressao
de descarga do compressor de 130 a 150 bar. Abaixo dessa pressao de descarga inferior, o COP
tornou-se prejudicado. Foram previstas a redugdo no custo de energia em 33% e 52% de reducao
nas emissoes de CO,, comparado com sistema de refrigeragdo por compressao a vapor com
simples estdgio de compressdo. A capacidade e o COP obtiveram um aumento de 15% e 10%

respectivamente, com a redugdo na temperatura de saida da agua quente de 90 para 65°C.

SARKAR et al. (2004) realizaram a analise da primeira ¢ segunda lei da termodindmica
para um sistema de bomba de calor com o refrigerante CO, para aplicagdes de aquecimento e
resfriamento. Foi criado um algoritmo computacional para estimar as propriedades termofisicas
do refrigerante para regides subcritica e supercritica. De posse dos resultados, eles otimizaram o

sistema tendo como parametros o COP e eficiéncia exergética.

Apos as simulacdes, verificou-se que o sistema ¢ muito eficaz trabalhando em plantas de
processo cujo aquecimento esta em torno de 100 a 140°C. Quando se refere a andlise da condi¢ao
ideal, esse sistema com baixa ou moderada temperatura ¢ mais econdmico, devido ao elevado
COP e a menor pressao de descarga, no entanto, ¢ possivel obter aquecimento a altas

temperaturas a custa do COP.



STENE (2008) estudou teoricamente as principais caracteristicas da amonia no sistema de
bomba de calor para aquecimento e resfriamento simultdneos para aplicacdo em edificio de
escritorios e hospitais. Seus principais focos foram: a analise termodinamica do ciclo; a selecao

dos componentes; o projeto de sistemas recomendados € o desempenho do sistema.

Utilizando uma bomba de calor padrdo com unico estagio, a temperatura maxima atingida
pela dgua quando a pressdo ¢ de 25 bar, ¢ de aproximadamente 48°C. Quando ha dois estagios
com pressao de 40 bar, a maxima temperatura alcangada ¢ de aproximadamente 68°C. Além
disso, com dois estagios de operacdo o COP aumenta de 20 a 40%, porém o custo do sistema

torna-se 80 a 100% maior, quando comparado ao estagio nico.

BYRNE; MIRIEL; LENAT (2009) projetaram e simularam numericamente uma bomba de
calor com duplo efeito, com tecnologia transcritica, para ser utilizada em hotéis e grandes casas,
tendo como objetivos primarios o aquecimento de 4gua e, o resfriamento e aquecimento de
ambientes utilizando a mesma energia de entrada no compressor. O secundario ¢ limitar a perda
de rendimento da bomba de calor utilizando o ar como fonte de energia durante o inverno, por

causa da baixa temperatura.

Foram utilizados dois fluidos refrigerantes: o hidrofluorocarboneto R407C e¢ o CO,. Os
HFCs para aquecimento e arrefecimento sdo os fluidos mais eficientes e de menor custo em
termos de consumo de energia, mas sdo gases de efeito estufa. O dioxido de carbono ¢é
ecologicamente correto, mas ¢ menos eficiente e sua tecnologia precisa ser mais difundida para
ser competitivo. Foi concluido a partir de sua andlise que essa tecnologia transcritica estd
melhorando a cada dia e o impacto no aquecimento global ¢ menor. Entretanto, as bombas de
calor com HFCs para aquecimento e resfriamento de espagos sdo mais eficientes e menos

dispendiosas em termos de consumo energia.

DUTRA (2010) realizou o estudo da viabilidade técnica a partir de um protdtipo para
substitui¢do do chuveiro elétrico por bomba de calor para o aquecimento da agua. Foi utilizado
como fonte fria duas caixas de agua de 500 litros e o aquecimento se deu a partir da recuperagao

de calor do condensador.



Os resultados obtidos apresentaram significativa redugdo no consumo de eletricidade
comparado ao chuveiro elétrico, chegando a até¢ 75%. Além disso, o equipamento foi satisfatorio
ao atendimento das necessidades, mantendo o mesmo conforto térmico propiciado pelo chuveiro

elétrico.

KUMAR; PATIL (2012) desenvolveram um estudo experimental para investigar os
parametros de uma bomba de calor para aquecimento e resfriamento para uso doméstico e
aplicacdo comercial. Foram avaliados o consumo de energia, a redu¢dao no consumo de energia e
o aumento do COP, comparado a um sistema convencional de ar condicionado tipo Split ou de
janela e a um aquecedor elétrico de dgua. Quatro modos de funcionamento da bomba de calor
foram avaliados: ar condicionado; ar condicionado/resfriador de agua; ar condicionado/aquecedor

de agua; ar condicionado/aquecedor de dgua/resfriador de dgua.

Montou-se um aparato experimental instrumentado no qual, ao alterar o modo de
funcionamento, os dados dos pardmetros necessarios para seu modelo matematico eram obtidos.
Os parametros adotados para suas necessidades contemplam o aquecimento de agua até 45°C;
resfriamento de agua potéavel a 22°C; e a capacidade do ar condicionado de uma a duas toneladas
de refrigeracdo. Os resultados dos testes em diferentes modos mostraram que a capacidade de
resfriamento aumentou em 8,29%, e o COP do resfriamento aumentou 8,44 % comparado ao
sistema de ar condicionado convencional. Efetuando a andlise econdomica do equipamento, o
retorno do investimento resultante foi de 6,2 meses quando de seu uso comercial, € para o uso

doméstico o periodo de retorno ficou entre 12,2 a 12,4 meses.

2.2 Estudos ja desenvolvidos sobre bomba de calor na Unicamp

FIGUEIREDO ef al. (2002) modelaram um sistema de refrigeragdo por compressao a vapor
com Unico estagio, resolvido pelo método de Substituicdo-Newton-Raphson usando diferentes
representacdes das propriedades termodinamicas do refrigerante R-134A a saber: interpolagdo
linear de valores tabelados, curvas polinomiais ajustadas e de fungdes derivadas da energia livre

de Helmholtz.
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Este método mostrou ser uma ferramenta computacional muito eficiente para resolucdo de
sistemas ndo lineares, cuja dimensdo da matriz do sistema reduz, convergindo mais rapidamente
ao resultado e utilizando menor memoria computacional. Com relacdo a propriedades
termodindmicas, os resultados obtidos com as trés representacdes, qualitativamente e

quantitativamente, concordaram de forma aproximada.

FLORA (2008) simulou computacionalmente um compressor de velocidade varidvel tipo
scroll, para avaliar sua utilizagdo em uma bomba de calor para aquecimento de agua de banho em
edificios. Foram analisados os componentes do equipamento enfatizando o compressor scroll,
incorporando-o a um inversor de frequéncia, de modo a controlar sua capacidade em uma ampla
faixa de utilizag¢do. A partir dai, ele fez uma modelagem matematica da bomba de calor e também
do sistema de armazenamento e distribuicao de dgua quente para o edificio, obtendo resultados
satisfatorios mesmo em dias frios e uma grande economia de energia elétrica, quando comparado

com chuveiro elétrico.

MUHLEN (2009) prosseguiu com o trabalho de FLORA (2008) fazendo um detalhamento
dos componentes do equipamento, focando no evaporador e compressor. Foi desenvolvido um
modelo detalhado dos trocadores de calor e variou-se os pardmetros para determinar seu
comportamento, focando-se na otimizagdo das dimensdes e sua eficacia. Dessa forma, tornou os

trocadores de calor mais compactos e viaveis, obtendo resultados do COP elevado para o sistema.

CORDOVA-LOBATON (2011) desenvolveu uma metodologia computacional para
simulagdo e otimizagdo de um sistema de bomba de calor para aquecimento de dgua em prédios
residenciais focando na otimizagdo, baseando-se na analise térmica e economica dos trocadores
de calor. Utilizou-se o método SQP (Programacao Logica Sequencial) auxiliado pela fungao
fmincon do ambiente MatLab®. Apds encontrar um ponto otimizado para os trocadores, o
sistema foi simulado em diferentes condi¢des de operagdo através do método de Substitui¢do-

Newton- Raphson.

Chegou-se a resultados satisfatérios, com reducao no custo por unidade de aquecimento de

0,223 R$/kWh para 0,145R$/kWh, melhorando também o COP, de 2,15 para 3,3 depois dos
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trocadores serem otimizados. O custo inicial de instalagdo do equipamento tornou-se maior,
porém, a longo prazo torna-se vidvel e ecologico. De acordo com CORDOVA-LOBATON
(2011), o custo de investimento inicial de sua proposta de analise aumentou aproximadamente
4,0% apos otimizado, porém o custo de operagdo do equipamento durante seus anos de vida caiu
em média 36%. Ele ainda enfatiza que em um sistema predial de aquecimento coletivo, os custos

serdo rateados entre os moradores, justificando o emprego do equipamento.

FERNANDES (2012), deu prosseguimento ao trabalho de CORDOVA-LOBATON (2011)
incluindo as perdas de carga na bomba de calor; eliminou algumas restri¢des desnecessarias das
variaveis a serem otimizadas; adotou novas correlacdes de transferéncia de calor e simulou o
reservatorio térmico de agua. Comparou seus resultados com o de CORDOVA-LOBATON
(2011), resultando em redugdo da fun¢do objetivo a ser minimizada pela otimizac¢ao. Além disso,
analisou o comportamento da temperatura do reservatorio para varios volumes de dgua através de

sua simulagao.

SILVA (2012) realizou simulagdes numéricas de uma bomba de calor com duplo efeito em
condig¢des de operacdo fora de projeto. Seu sistema considerou aquecimento de dgua para banho e
resfriamento de 4gua para um sistema de condicionamento de ar central. Suas simula¢des foram
realizadas com diferentes fluidos refrigerantes para o ciclo de compressdo a vapor simples e

combinacgodes destes no ciclo em cascata.

De acordo com sua andlise, o consumo elétrico dos compressores ¢ inferior & metade do
consumo dos chuveiros elétricos e a bomba de calor garante cerca de 50,0% da carga total de
condicionamento do edificio. Além disso, a op¢ao pelo sistema em cascata simulado por ele,
apesar de custo inicial elevado em relagdo ao sistema simples, mostrou-se vantajosa pela reducao

de 15,0% no consumo de energia.
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3 BOMBA DE CALOR

A bomba de calor opera entre duas regides ou fluidos com temperaturas diferentes,
retirando calor de uma fonte fria e transferindo-o para o ambiente com temperatura elevada. De
acordo com a segunda lei da termodinamica, o calor ndo pode fluir de uma fonte fria para fonte
quente espontaneamente. Em um processo termodinamico, para que isto aconteca ¢ necessario

fornecimento de trabalho (STOECKER, 1998).

A designacdo bomba de calor ¢ devido a finalidade do ciclo, pois nesse caso, o calor
rejeitado a partir do condensador ¢ a energia de interesse para a finalidade de aquecimento do
ambiente. Nos ciclos frigorificos a fun¢do ¢ extrair calor através do evaporador resultando no
resfriamento do ambiente. No caso atipico da bomba de calor de duplo efeito, o resfriamento ¢

tdo interessante quanto o aquecimento.

O campo de aplicagdo da bomba de calor inclui: processos industriais, aquecimento e
resfriamento de edificios, aquecimento de piscinas e em uso doméstico. Alguns equipamentos sao
capazes de aquecer agua até¢ 105,0°C e alcangar pressao de vapor até 400,0 kPa, com capacidades
entre 1,75 kW a 44,0 MW. Ar, 4gua, energia solar e o solo sdo fontes de energia que podem ser

utilizadas no processo (ASHRAE, 2009).

3.1 Bomba de calor por compressao de vapor

O ciclo da bomba de calor ¢ composto por um compressor, dois trocadores de calor e uma
valvula de expansdo, responsaveis pelos processos termodindmicos. Os componentes de uma

bomba de calor estdo ilustrados na Figura 3.1.
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Figura 3.1 — Esquema basico do sistema de bomba de calor por compressao a vapor e o diagrama P x h de um ciclo ideal.

O ciclo ideal consiste nos seguintes processos:

1 — 2 — Compressao adiabatica e reversivel,
2 —> 3 — Transferéncia de calor do refrigerante a pressao constante,
3 — 4 — Expansao adiabdtica,

4 — 1 — Transferéncia de calor para o refrigerante a pressdo constante.

Seu funcionamento ocorre com a compressao de vapor até a pressao de condensacao, onde
o fluido refrigerante troca calor com o meio a ser aquecido deixando-o como liquido saturado,
devido ao resfriamento resultante do refrigerante. Ao passar pela valvula de expansdo, a pressao
do fluido ¢ reduzida até a pressao de evaporacdo, trocando calor desta vez com o meio a baixa

temperatura, evaporando o fluido devido ao calor retirado do ambiente.

O coeficiente de desempenho de uma bomba de calor (COP), de acordo com MORAN et
al., 2010, ¢ a razdo entre o efeito de aquecimento e a poténcia de acionamento liquida necessaria

para atingir este efeito, e pode ser obtido a partir da equagao (3.1).

COP = & G-1)
W

De forma mais geral, o coeficiente de desempenho de uma bomba de calor pode ser escrito

como a (3.2).

14



Z Qutil (3'2)
W

COP =

3.2 Componentes da bomba de calor

3.2.1 Compressor

O compressor tem por fungdo fazer a circulacdo do refrigerante e aumentar a pressdo do
sistema, criando um diferencial de pressdo entre o evaporador e condensador. H4 duas categorias

de compressores: deslocamento positivo e dinamico.

Os compressores de deslocamento positivo aumentam a pressdo do fluido através da
reducdo do volume na camara de compressao. Nos compressores dinamicos, a pressao ¢ elevada
através da continua transferéncia de energia cinética a partir da rotagdo de seu rotor, seguido por
conversao desta energia cinética em pressao através de um difusor e ainda, parte dessa conversao

pode se dar no rotor, dependendo do grau de reagdo do compressor.

Ha varias caracteristicas que precisam ser analisadas na escolha de um compressor. Alguns
tétm grandes tamanhos, ocupando espagos maiores, sendo limitados para aplicagdes em
equipamentos pequenos. Além disso, ruido e vibragdo excessiva podem ser problemas para
determinadas aplicac¢des, aliadas as dificuldades no controle da carga de refrigeracdo ou

aquecimento, no caso de bomba de calor, devendo ser feita uma escolha ainda mais detalhada.

Neste trabalho serd utilizado o compressor tipo Scroll. Este compressor ¢ uma maquina de
deslocamento positivo. Sdo normalmente usados em ar condicionado residencial e comercial,
assim como em refrigeragdo e bomba de calor. A gama de poténcia esta situada entre 3,0 a 50,0
kW (ASHRAE, 2009). O seu funcionamento esta baseado em duas pecas em formato de caracol,
em que uma delas permanece fixa e a outra se movimenta em orbital e de forma excéntrica,

formando bolsas de compressdao que diminuem o seu volume aumentando a pressao.
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Figura 3.2 — Funcionamento do compressor scroll (ASHRAE, 2009).

Conforme mostrado na Figura 3.2, no inicio do processo de compressdao (No. 1) o fluido ¢
enclausurado na pressdo de suc¢ao. Em seguida (No. 2) o movimento orbital comprime o fluido,
diminuindo o volume da camara, ocorrendo o aumento de pressao. Nas proximas etapas (No. 3 e
No. 4), o volume ¢ ainda mais comprimido até que todo o fluido se localize no centro do caracol
onde se encontra a cAmara de descarga. Depois de descarregado, o processo comega novamente

com a sucg¢ao de mais fluido.

- Controle da capacidade

O controle da capacidade ¢ um fator importante para a escolha do scroll. Este controle ¢
usado em aplicagdes que requerem maior precisdo de temperatura e umidade. A variacdo da
velocidade do compressor ¢ feita por um inversor de frequéncia que converte a tensdo alternada
em continua, em seguida converte esta ultima em tensdao de amplitude e frequéncia variavel,

possibilitando o controle da velocidade. A capacidade do compressor ¢ quase diretamente
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proporcional a frequéncia de rotagdo, satisfazendo infinitas combinagdes de capacidade do

compressor (ASHRAE, 2009).

Outra forma de controle ¢ através da variacdo do deslocamento do compressor. Neste
sistema ha orificios moveis no membro fixo do Scroll. Assim, as camaras de compressdao sao
conectadas ou desconectadas através da abertura e fechamento desses orificios no lado da sucgao.
Quando todos os orificios estdo fechados, a mais alta capacidade ¢ atingida. Ao abrir todos os
orificios, a menor capacidade serd predominante. Com isso, existe a possibilidade de abrir ou
fechar quantos orificios sejam necessarios para atingir uma determinada capacidade de

refrigera¢do ou aquecimento.

- Desempenho

Estes compressores t€ém algumas vantagens em relacdo aos demais. Pode ser citada a
reduzida perda de carga devido a orificios de suc¢do e descarga serem grandes, sendo que a

separagado fisica entre esses processos reduz a transferéncia de calor para o gas na sucgao.

A auséncia de valvulas e volume de reexpansdo, além do fluxo continuo do processo,
resultam em alta eficiéncia volumétrica em uma grande gama de condigdes de operacdo. A
eficiéncia isentropica chega em torno de 70% para razdes de pressdes nas faixas de 2,5 a 3.5,
porém ndo diferem muito em razdes de pressdes elevadas, quando comparado a outros

COmMpressores.

- Vibracio e ruido

Possuem grande potencial de trabalho com menores ruidos e vibragdes. Esses compressores

ndo possuem tantas pecas moéveis quando comparados a outros e, pelo fato do processo de
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compressao nao necessitar de valvulas, os ruidos e vibragdes sdo quase eliminados. Além disso, o
balanceamento do Scroll com contrapeso reduz significativamente a vibracdo causada pela
rotacdo das partes mdveis, assim como a usinagem precisa € acabamento superficial das partes

moveis reduzem o impacto de atrito e barulho de compressao entre elas.

3.2.2 Condensador

r

O condensador ¢ o responsavel pelo efeito de aquecimento da bomba de calor
(STOECKER; JABARDO, 2002). Ele rejeita toda a energia do sistema na forma de calor. O
condensador casco/tubo e o de placas sdo exemplos mais comuns utilizados em aplicagdes
praticas. No caso do casco/tubo, o refrigerante se condensa na carcaga e a calor latente do fluido
refrigerante ¢ transferido para dgua, tornando-a aquecida pela passagem nos tubos. Quando se
refere ao de placas, o refrigerante se condensa escoando no sentido descendente, e no sentido

ascendente circula a 4gua trocando calor com o refrigerante, aquecendo-se.

3.2.3 Valvula de expansao

Esta valvula tem por fun¢do reduzir a pressao do fluido até a pressao do evaporador e
controlar o fluxo de refrigerante em resposta as condi¢des de saida desse equipamento através de
uma expansdo adiabatica irreversivel. O controle ¢ feito com o objetivo de que todo o fluido

possa ser completamente vaporizado por absorc¢ao de calor.

3.2.4 Evaporador

Este componente ¢ o responsavel pelo efeito de resfriamento em ciclos de refrigeragdo. Em

bombas de calor utilizadas com o proposito apenas de aquecimento este efeito ndo ¢ muito
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interessante, entretanto, neste trabalho serd analisado tanto o efeito de refrigeragdo quanto o de
aquecimento do ciclo da bomba de calor, tornando-o tdo importante quanto o efeito de
aquecimento. Normalmente, esse equipamento ¢ utilizado para resfriar ar ou liquido como agua e
salmouras nos processos. Devido ao reduzido coeficiente de transferéncia de calor por convecgao
caracteristico do ar, os tubos do evaporador sdo fabricados com aletas, melhorando o coeficiente
global. De acordo com STOECKER e JABARDO (2002), no passado o tipo de evaporador mais
utilizado era o casco e tubo, entretanto, ele estd sendo substituido por evaporador de outros tipos,
principalmente os de placas. Justifica-se essa mudanca devido ao melhor desempenho térmico,
além do tamanho reduzido, comparado ao casco/tubo, embora apresentem perdas de carga e

distribuicdo inadequada de refrigerante.

3.3 Fluido refrigerante

De acordo com ASHRAE (2009) os refrigerantes sdo os fluidos de trabalho utilizados em
refrigeracdo, ar-condicionado e bomba de calor. Eles tém a fun¢do de absorver o calor de uma

determinada area e rejeitar em outro ambiente através do evaporador e condensador.

Um refrigerante deve satisfazer muitos requisitos, que algumas vezes ndo estdo so
relacionados & sua capacidade de transferir calor. Por maior seguranga, pode ser exigido um
fluido ndo inflamével e com baixa toxidade para determinadas aplicagdes. Com relagdo ao meio
ambiente, sdo preferidos os fluidos que ndo agridam a camada de ozdnio, reduzindo as mudangas
climaticas que o planeta vem sofrendo. De acordo com LOPES (2007), trés parametros sao

definidos para indicar o efeito relativo de diferentes refrigerantes sobre o meio ambiente.

a) PDO - Potencial de destruicdo da camada de ozonio (ODP — Ozone Depletion
Potential);

b) PAG — Potencial de participagdo no processo de aquecimento global (GWP - Global
Warming Potential);,

c) ETIA - Equivalente total de impacto de aquecimento (TEWI - Total Equivalent
Warming Impact).
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O PDO mede a capacidade de destruicdo da camada de ozonio do fluido refrigerante em
uma escala relativa com o R-11 que possui valor 1,0. O PAG descreve, comparado ao CO; que
possui valor 1,0, a capacidade do fluido armazenar energia radiante. Por fim, o ETIA ¢ a soma de
emissoes diretas do refrigerante na atmosfera, expressas em termos de CO, equivalente, e
emissdes diretas de CO; a partir da energia usada ao longo da vida do equipamento (ASHRAE,

2009)

Os clorofluorcarbonetos (CFCs) e os hidroclorofluorcarbonos (HCFCs) podem afetar a
camada de ozonio e intensificar a mudancga climatica, enquanto que o hidrofluorcarbonos (HFCs)
podem contribuir com a mudanga climatica. Reduzir o lancamento de fluido refrigerante na
atmosfera ¢ importante nao somente por causa do impacto ambiental causado, mas também
devido a redugdo dos niveis de refrigerante no sistema de refrigeragao, levando a niveis de carga

térmica insuficientes, o que resulta em perda de eficiéncia (ASHRAE, 2009).

Os refrigerantes CFC ¢ HCFC como R-11, R-12, R-22 e R-502, contribuem para a
destruicao da camada de ozonio e, além disso, sdo gases de efeito estufa juntamente com os
HFCs. A amonia (R-717), hidrocarbonos, HCFCs e a maioria dos HFCs possuem menor tempo
de vida que os CFCs na atmosfera, o que resulta da destruicdo em baixa atmosfera pela reacao
com o radical OH. O menor tempo de vida desses fluidos resulta em menores valores de PDO e
PAG. A Tabela 1 mostra as propriedades ambientais de alguns fluidos refrigerantes comuns no

mercado, inclusive o do R-717 (amonia), que € o fluido utilizado nas simulacdes deste trabalho.

Tabela | — Propriedades ambientais dos refrigerantes.

Refrigerante Tempo de vida (anos) PDO PAG

R134A 14 0 1430
R-11 45 1 4750
R-12 100 1 10900
R-22 12 0,055 1810
R-717 0,01 0 <1

Fonte: Adaptado a partir de ASHRAE (2009)
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Os refrigerantes preferidos ambientalmente possuem baixo ou zero PDO, tempo de vida
relativamente curto na atmosfera, baixo PAG, fornecem boa eficiéncia do sistema, propriedades

de seguranca apropriadas e produzem baixo ETIA em sistemas.

3.4 Fonte de calor

A escolha da fonte de calor para aplicagdo na bomba de calor ¢ muito influenciada por
alguns fatores, dos quais se pode citar: localizacdo geografica, clima, custo inicial e

disponibilidade.

3.4.1 Ar como fonte de calor

O ar ¢ o meio universal de fonte e dissipa¢ao de calor, sendo muito utilizado em sistema
residencial e comercial de pequeno porte. As aletas intensificam a troca de calor entre o ar ¢ o

refrigerante, tornando o trocador de calor mais eficaz.

Quando uma bomba de calor é projetada, com o ar como fonte de energia, dois fatores
devem ser levados em consideragdo: a temperatura do ar exterior ¢ a formagio de gelo. A medida
que a temperatura do ar exterior diminui, da mesma forma acontece com a capacidade de
aquecimento da bomba de calor. Dessa forma, a selecdo do equipamento torna-se mais critica

quando a fonte de calor € o ar.

Quando a temperatura da superficie exterior da serpentina ¢ 0,0°C ou menos, pode haver a
formacdo de gelo prejudicando assim a troca de calor, havendo a necessidade de
descongelamento. Geralmente a necessidade de descongelamento ¢ reduzida quando as condi¢des
do ar exterior estdo acima de -10,0°C e 60,0% de umidade relativa, entretanto, quando as

condi¢des de umidade sdo elevadas, a taxa de descongelamento pode se tornar até trés vezes
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maior (ASHRAE, 2009). No caso de clima tropical, como no Brasil, esta fonte de calor se torna

uma boa op¢ao para bomba de calor.

3.4.2 Agua como fonte de calor

A agua pode ser uma fonte de calor satisfatoria, porém uma desvantagem que deve ser
levada em consideracdo ¢ a possibilidade de corrosdo. O condensador, por exemplo, pode ser
submerso em agua para aquecimento da piscina de um edificio em dias frios. Em aplicagdes

industriais, a agua residual dos processos pode ser uma fonte de calor para a bomba de calor.
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4 MODELAGEM TEORICA DA BOMBA DE CALOR DE DUPLO
EFEITO

Neste capitulo sdo apresentadas as vdrias alternativas estudadas, para as quais foram

efetuados os projetos iniciais simples e subsequentes simulagdes fora das condigdes de projeto.

Os sistemas foram desenvolvidos para uma mesma finalidade, aquecer e resfriar 4gua para

consumo diario no banho e no ar condicionado em um edificio residencial.

A principio, sera apresentado um sistema de bomba de calor padrao utilizando o calor
rejeitado no condensador para aquecimento da dgua armazenada em um reservatorio € o
resfriamento da 4gua contida no outro reservatdrio se dard pela retirada do calor através do
evaporador. Na sequéncia, a modelagem aborda um sistema em cascata utilizando-o para o
mesmo objetivo do sistema anterior, em que o calor transferido e retirado, respectivamente, do
condensador e pelo evaporador serdo utilizados. Ainda, um sistema de dois estagios de
compressdo com tanque separador de gas “flash” ¢ modelado para o mesmo objetivo que os

anteriores. Por fim, sera abordado como se dara o funcionamento do sistema auxiliar.

4.1 Bomba de calor padrao

Como ja citado anteriormente na Figura 4.1, o ciclo ideal da bomba de calor consiste nos
seguintes processos: compressao isentropica do refrigerante (1 — 2s); um processo de rejeicao de
calor do condensador assumindo pressdao constante ao longo do condensador (2s — 3); um
estrangulamento isoentalpico na valvula de expansao (3 — 4) e por fim, a transferéncia de calor
para o fluido refrigerante ao longo do evaporador assumindo pressdo constante (4 — 1). Em
sistemas reais, devido a uma compressdo adiabatica e irreversivel, ocorre aumento de entropia

especifica, conforme ilustrado pela linha tracejada, conduzindo o processo de compressao até o
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ponto 2. Ocorre também queda de pressdao por atrito viscoso ao longo das tubulagdes dos

trocadores de calor, mas este aspecto sera aqui desprezado, por simplicidade.

Figura 4.1 — Diagrama Temperatura x entropia de um ciclo padrdo de compressdo a vapor.

Para todos os modelos, algumas consideragdes foram feitas para efetuar o equacionamento.

O balango de energia em um volume de controle ¢ dado por:

dEye . : . Vi . Vi
dt = ch_mzc-l'zmen hen+7+gzen _Emsa hsa+7+gzsa (4-1)
en sa

onde dE,./dt representa a variagdo de energia do volume de controle no intervalo dt. Os termos
Qyc © W, representam a taxa liquida de transferéncia de energia por calor e por trabalho através
do volume de controle, sendo Q,, positivo quando calor é inserido através do volume de controle
e negativo quando calor sai através da fronteira do volume de controle. Quando o trabalho, W, é
realizado pelo sistema o sinal positivo ¢ a convencdo, e quando trabalho ¢ realizado sobre o
sistema o sinal negativo ¢ adotado. Os termos h,,, V.4 /2 e gz., equivalem, respectivamente, a
taxa de transferéncia de entalpia, energia cinética e energia potencial dos fluxos de entrada e os

termos hgg, Vi2 /2 e gz, referem-se aos fluxos de saida.
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Em regime permanente, e assumindo as varia¢des de energia cinética e potencial na entrada

e saida de cada componente como desprezivel, a equacgdo (4.1) torna-se:

0= ch - Vi/vc + Z Menhen — Z MsqNsq 4.2)
en sa

Aplicando o balango de energia em cada componente e as consideragdes assumidas, o ciclo

de bomba de calor padrao pode ser equacionado conforme equagdes (4.3), (4.4), (4.5) e (4.6).

hy —hy = —w (4.3)
hy —hy, = —q, (4.4)
hy—hy = q, (4.5)

hs = h, (4.6)

onde w ¢ o trabalho especifico fornecido ao compressor, g, € g, representam o fluxo de calor

especifico no condensador e evaporador, respectivamente.

O trabalho fornecido ao compressor, W, o fluxo de calor no condensador, Q., ¢ o fluxo de

calor no evaporador, Q,, sdo funcdes da vazao massica m e estdo representados nas equagdes

(4.7), (4.8) € (4.9).

W = mw 4.7)
Qc = mq, (4.8)
Qe = Mmqe, (4.9)

Desprezando as perdas de carga nos tubos, acessorios e componentes do sistema,
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onde P refere-se aos niveis de pressao absoluta do ciclo.

Admite-se que o fluido que sai do evaporador e entra no estagio de compressdo € vapor
saturado, situacdo caracteristica dos evaporadores inundados, e que o fluido que deixa o

condensador ¢ liquido saturado; sendo assim:

Py = Py (Ty) (4.12)
hy = hgq (T7) (4.13)
S1 = Ssqt(T1) (4.14)
P3 = Py (T3) (4.15)
hs = hgu (T3) (4.16)

ApoOs a passagem pela valvula de expansao, o fluido refrigerante encontra-se como uma
mistura de liquido — vapor e as propriedades do fluido serdo entdo dependentes do titulo da

mistura. A entalpia no ponto 4 pode ser escrita como:
h4 = hliq.sat (T4) + Xg (hvap.sat (T4) - hliq.sat (T4)) (4'17)
onde o x, representa o titulo da mistura.

Na saida do compressor o fluido encontra-se como vapor superaquecido. No caso limite de

compressao isentropica,

hys = hsup(PZS ,S1) (4.18)

O trabalho especifico ideal pode ser obtido como:

W* = h1 - h'ZS (419)
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Para a eficiéncia isentropica e volumétrica, FLORA (2008) propde as seguintes
aproximagdes, baseadas nas curvas de eficiéncia apresentadas pelo handbook da ASHRAE

(2009).

P
Nis= 0,855 — 0,045—= (4.20)
P,
Para P, < 2P,
R 421
Nvol = 1,08 — 0,04 = (4.21)
Py
E para P, = 2P,
Nyol = 1 (4.22)

A partir da eficiéncia isentropica 1; ¢ € possivel obter o trabalho real desenvolvido pelo

Ccompressor.

w* (4.23)
w=—
Nis

A vazao massica fornecida ao sistema pelo compressor ¢ uma fungdo de sua taxa de

deslocamento (produto do volume da camara pela frequéncia de operacao - Vcymy-{1), da

eficiéncia volumétrica e do volume especifico v; na entrada do compressor:

. Nvol - Vcam Q (4-24)
m=—-———
U1

As taxas de transferéncia de calor, no evaporador e condensador, sio modeladas pelo
método da efetividade pela diferenga de temperatura do fluido em mudanca de fase e do liquido

externo na entrada, conforme equacdes (4.25) e (4.26).
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Qc = (g1, ) (Tg = T5) (4.25)

Qe = (emncy ) (Tr = Ty) (4.26)

Onde ¢ ¢ a efetividade do trocador de calor, ¢, representa o calor especifico a pressdo

constante do fluido, T, € a temperatura da dgua no reservatorio quente € Tr € a temperatura da

agua no reservatorio frio.

4.2 Bomba de calor em cascata

Os sistemas em cascata consistem em dois ou mais sistemas de refrigeracdo que sao
conectados entre si, de modo que o condensador do estdgio de baixa temperatura ¢ utilizado

como evaporador para o estagio de alta temperatura, como pode ser conferido na Figura 4.2.

Condensador
Valvula de
expansao
QQ Ciclo alta temperatura
3] , —{5]
Trocador de calor
> ] intermediario T
< —2]
L)
® Ciclo baixa temperatura
Compressor

E vaporador

Figura 4.2 — Circuito de refrigeragdo em cascata.

28



Os sistemas podem possuir o mesmo ou diferentes refrigerantes. Para algumas aplicagdes
industriais nas quais sejam necessarias baixas temperaturas de evaporacdo, o ciclo de simples
estagio torna-se impraticavel. Sendo assim, os sistemas em cascata sao uma das alternativas
empregadas para obter alta diferenca de temperatura entre o evaporador e condensador

(DINCER; KANOGLU, 2011).

O sistema em cascata foi modelado como no caso do sistema de simples estagio,
diferenciando apenas pelos niveis de estagio de compressao e por seu trocador de calor
intermediario, pelo qual, considerando-o como adiabético, rejeita calor pelo condensador de
baixa temperatura, entre os pontos 2 — 3 da Figura 4.2, sendo recebido pelo evaporador de alta

temperatura, entre 5 — 8 da mesma figura.

Aplicando o balango de energia em cada componente e com as mesmas consideragdes
assumidas no sistema de bomba de calor padrdo, obtém-se, para o estagio de baixa pressdo e
temperatura representado pelo subscrito BT, o trabalho fornecido ao compressor, Wy, o fluxo de
calor no condensador, Qcgr, € o fluxo de calor no evaporador, Qegr, que sdo fungdes da vazio

massica, mgr, € das variagdes de entalpias nos processos, como equacionado de (4.27) a (4.29).

Wgr = mgr(hy — hy) (4.27)
Qcpr = tgr(hs — hy) (4.28)
Qepr = mpr(hy — hy) (4.29)

hy = h, (4.30)

Desprezando as perdas de carga no sistema,

Admitindo que o fluido seja vapor saturado na saida do evaporador e liquido saturado na

saida do condensador, temos:
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Py = Psqr(T1) (4.33)

hy = hgq (Ty) (4.34)
51 = Sgqt(Ty) (4.35)
P3; = Py (T3) (4.36)
hz = hga (T3) (4.37)

Admitindo vapor superaquecido na saida do compressor € no caso limite de compressao

isentropica,

hys = hsup(PZS ,S1) (4.38)

As eficiéncias isentropica e volumétrica foram modeladas de forma idéntica as equagdes

(4.20) a (4.22).

O trabalho real desenvolvido pelo compressor ¢ obtido pela equacao (4.39).

. Wpr (4.39)

Wreal/BT =
Ni BT

A vazao massica fornecida ao sistema pelo compressor é

nvol/B’I‘ -Vcam /BT--QBT (4-40)
U1

Mpgr =

onde N ypr € Nyol/Br S0 as eficiéncias isentropica e volumétrica do ciclo de baixa pressdo que

podem ser obtidas da mesma forma como nas equagoes (4.20) a (4.22).
Depois de dimensionado o porte do trocador de calor intermedidrio, ou seja, a relacdo

entre UA, ¢ possivel determinar a rela¢do entre as temperaturas do ciclo de baixa pressao e de alta

pressdo segundo a equacdo (4.41):
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Qinter = —Qcgr = Qear = UA(T; — Ts) (4.41)

Para o ciclo de alta pressio e temperatura, representado pelo subscrito AT, o
equacionamento se da de forma similar ao ciclo de baixa pressdo, conforme as equagdes

seguintes.

Wyr = 1iyar(he — hs) (4.42)
Qcar = 1iur (hy — he) (4.43)
Qear = thar(hs — hg) (4.44)

h, = hg (4.45)

Desprezando as perdas de carga nos tubos, acessorios e componentes do sistema,

Ps = P (4.46)

Admitindo que o fluido que sai do evaporador e entra no estdgio de compressao ¢ vapor

saturado e que o fluido que deixa o condensador ¢ liquido saturado, temos:

Ps = Py4: (Ts) (4.48)
hs = hsqe (Ts) (4.49)
S5 = Ssqt(Ts5) (4.50)
P; = Py (T7) (4.51)
hy; = hgat (T7) (4.52)

Na saida do compressor o fluido ¢ vapor superaquecido e no caso limite de compressao

isentropica,

hes = hsup(P6s ,Ss5) (4.53)
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Conforme modelado nas equagdes (4.20) a (4.22), € possivel obter a eficiéncia isentropica e

volumétrica.

O trabalho real desenvolvido pelo compressor ¢ obtido pela equacao (4.54).

) WAT (4.54)
Wreal/AT =

Ni AT

A vazao massica fornecida ao sistema pelo compressor do ciclo de alta temperatura €,

. Nvol/AT - Vcam /AT -QAT (4.55)
Mmyr = Ve

As taxas de transferéncia de calor do ciclo em cascata podem ser obtidas a partir das

equacdes (4.56) e (4.57) para o condensador e evaporador.

QCAT = (8 Tth)CAT(Tq - T7) (456)

QeBT = (S Thcp)eBT(Tf - Tl) (457)

4.3 Bomba de calor com duplo estagio de compressiao

Os sistemas com duplo estagio de compressdo sao utilizados com o proposito de reduzir a
diferenca de temperatura acentuada entre o evaporador e condensador. Seu custo inicial de
instalacdao, em relacdo ao sistema de simples estagio ¢ incrementado, no entanto a diferenca de

temperatura e poténcia de compressao para cada estagio sdo reduzidas (STOECKER, 1998).
Esse sistema inclui o resfriador intermedidrio e o separador de gés “flash” no mesmo vaso

de pressdo. Neste vaso, o fluido refrigerante proveniente do condensador ¢ expandido até a

pressao intermedidria. O refrigerante liquido separado do vapor passa através da valvula de
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expansao até alcangar a pressao de evaporagdo e¢ o vapor ¢ comprimido pelo compressor até a

pressao de condensacao, como ilustrado na Figura 4.3.

&

o
/\ﬂ}{
&

Separador de gas i
flash e resfriador
intermediario

*

Evaporador (a)

Figura 4.3 — (a) Circuito de refrigeragdo com duplo estagio de compressdo com resfriador intermediério e tanque de gas ‘flash’ em
um mesmo reservatorio. (b) Diagrama p-h do sistema.

Através do balanco de energia nos componentes do ciclo de baixa pressdo sdo obtidas as

equacdes (4.58) a (4.74).

WBT = mBT(hZ - hl) (4.58)
QesT = tgr(hy — hg) (4.59)
h, = hg (4.60)

Desprezando as perdas de carga nos tubos, acessorios € componentes do sistema,
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P, = P, (4.61)

P,=P, (4.62)
Py = Py (Ty) (4.63)
hy = heae(T1) (4.64)
S1 = Sear(T1) (4.65)
Py = Py (T5) (4.66)
hs = hgqr(T3) (4.67)

O fluido encontra-se como vapor superaquecido na saida do compressor € no caso limite de

compressao isentropica,

hys = hsup (P25, 1) (4.68)
O trabalho especifico ideal pode ser obtido como:

w* = hy — hys (4.69)

As eficiéncias isentropica e volumétrica sdo modeladas como nas equacdes (4.20) a (4.22) e

o trabalho real desenvolvido pelo compressor de baixa pressao ¢ obtido pela equacao (4.70).

) WBT (4.70)
Wreal/BT =

Ni ¢BT

A vazao massica fornecida ao sistema pelo compressor é

. Nvol/BT : Vcam /BT--QBT (4.71)
Mpr = s

Considerando que no circuito de refrigeracdo ndo ha perda de fluido refrigerante por

vazamento na linha, temos que,
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Th3 = m6 = ThAT (472)
m7 = Thz = ThBT (473)
Efetuando o balango de energia no tanque de gas ‘flash’, considerando regime permanente

e o tanque adiabdtico, ¢ possivel obter uma relagdo entre o circuito de alta pressdo e aquele de

baixa pressao.

g (he — h3) = m;(h; — hy) (4.74)

Para o ciclo de alta pressio e temperatura, representado pelo subscrito AT, o
equacionamento se da de forma similar ao ciclo de baixa pressdo, conforme as equagdes

seguintes.

WAT = mAT(h4 - h3) 4.75)
QCAT = iy (hs — hy) (4.76)
hs = hg 4.77)

Perdas de carga no sistema desprezadas, temos:

P, = P; (4.78)
P; =P (4.79)

P3 = Par(T3) (4.80)
hs = hsq (T3) (4.81)
S3 = Sgqt (T3) (4.82)
hy = hup(Py, S3) (4.83)

Novamente, as eficiéncias isentropica e volumétrica sdo modeladas como nas equagdes

(4.20) a (4.22).

O trabalho real desenvolvido pelo compressor ¢ obtido pela equagdo (4.84).
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) WAT (4.84)
Wreal/AT =

Ni AT

A vazao massica fornecida ao sistema pelo compressor do ciclo de alta temperatura €,

. Nvol/AT - Vcam /AT: QAT (4.85)
Myr = s

As taxas de transferéncia de calor, no condensador e evaporador, do ciclo em cascata

podem ser obtidas a partir das equagdes (4.56) e (4.57).

QCAT = (5 Tth)CAT(Tq - Ts) (486)

QeBT = (5 Thcp)eBT(Tf - Tl) (487)

As condigdes iniciais do projeto, que especificam o porte dos componentes do sistema,

como por exemplo, o (& Mcy), serdo mostradas nas sessdes seguintes.

Para o calculo do projeto simplificado, a pressdo intermediaria 6tima do sistema, aquela
que resulta na menor demanda de poténcia dos compressores, foi utilizada a equacdo (4.88)
proposta por STOECKER e JABARDO (2002). Segundo eles, na compressdo de ar em duplo
estagio € possivel demostrar que a pressdo intermediaria 6tima ¢ obtida pela média geométrica
entre as pressoes de aspiracdo e descarga. Em sistemas de refrigeracdo a pressdao Otima ¢€
levemente superior aquela com ar, o que justifica o seu emprego e dispensa meios mais

elaborados para a determinacdo da pressdo exata.

Pinto = vV Pasp- Pies (4.88)

E valido notar que a pressdo intermedidria 6tima calculada a partir da equacgdo (4.88) é
apenas para a condi¢do que a maquina foi projetada. Quando esse equipamento ¢ utilizado fora
destas condicdes nao ¢ possivel garantir que esta relagdo seja satisfeita, portanto a Pj,; €
introduzida como uma variavel efetiva a fim de ser obtida como resultado, depois da

convergéncia do sistema de equagdes, conforme sera abordado mais adiante no item 6.3.
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4.4 Funcionamento da maquina auxiliar.

Além das maquinas abordadas anteriormente, um sistema auxiliar ¢ adotado com objetivo
de suprir a demanda do reservatorio frio ou do reservatério quente sempre que necessario,

geralmente em seus momentos de picos de demanda de consumo.

Imaginando uma valvula direcional para desvio do fluido refrigerante, se a maquina
auxiliar operar como refrigerador, o seu condensador troca calor com o ar e o evaporador retira
calor do tanque frio. Caso esse auxiliar funcione como bomba de calor, o evaporador retira o
calor do ar e o condensador insere calor no tanque quente. Este sistema pode ser visto com
detalhe na Figura 4.4 e ¢ valido observar que a linha tracejada refere-se ao circuito de troca de
calor da 4gua com o evaporador ou condensador da maquina auxiliar e, a linha continua

esquematiza a troca de calor entre a 4gua e os trocadores de calor do sistema principal.

Tanque quente

Qc —=>>>> PR _} o

Sistema principal

L
B+ —2)
(0 SISTEMA AUXILIAR ()

m_ Evaporador _I\ _m

=

=
| o

—— |

Tanque frio

<<<<— Qe
Sistema principal S— spags

Figura 4.4 —Circuito esquematico do funcionamento da maquina auxiliar.

A maquina auxiliar foi modelada como no item 4.1 de forma a trabalhar em sincronismo

com 0s sistemas principais, como mostrado na Tabela 2.
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Tabela 2 — Maquina principal acoplada 8 maquina auxiliar

Bomba de calor padrdo + Sistema auxiliar
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5 MODELAGEM TEORICA DO SISTEMA PREDIAL E
RESERVATORIOS TERMICOS

O sistema predial considerado foi baseado em trabalhos anteriores realizados na Unicamp,
como o de FLORA (2008), CORDOVA-LOBATON (2011), FERNANDES (2012) e¢ SILVA
(2012). Serao consideradas as perdas de calor através do isolante térmico e tubulagdes de
distribui¢do de agua quente do edificio, assim como as perdas em cada reservatorio, de agua

quente e fria.

A anélise da bomba de calor ¢ feita para trés estagdes do ano: verdo, inverno e a primavera.
A temperatura do ambiente tem forte influéncia sobre o desempenho da bomba de calor. Essa
temperatura influencia nas trocas de calor das tubulacdes e dos reservatorios de agua do sistema e
consequentemente afeta a demanda de carga térmica da bomba de calor e o seu desempenho. A
estacdo outono ndo serd abordada neste trabalho devido a pequena diferenca média de
temperatura com a estagdo primavera, apenas 2,2°C, ndo implicando mudangas tao significativas

nos resultados.

As curvas de temperatura média ao longo do dia sdo apresentadas na Figura 5.1 para
diferentes estagdes do ano, para os anos de 2010 ¢ 2011, e foram obtidas por CORDOVA-
LOBATON (2011) a partir dos dados fornecidos pelo Centro de Pesquisas Meteorologicas e
Climaticas Aplicadas a Agricultura (CEPAGRI — Unicamp).
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Figura 5.1 — Temperatura média ao longo do dia das estagdes do ano para regido de Campinas - SP.
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5.1 Balanco de energia nos reservatorios de agua e sistema de distribuicao.

O reservatério ¢ um componente importante do projeto, pois de acordo com FLORA
(2008), ele determina a inércia térmica do sistema. Adotando a bomba de calor como um sistema
de aquecimento e resfriamento de 4gua central coletivo, algumas consideragdes foram feitas com
relacdo ao sistema de distribui¢do: o prédio considerado possui 12 andares, sendo 4 apartamentos
para cada andar e com 4 pessoas em média por apartamento, totalizando 192 pessoas que
utilizardo agua aquecida. Os dois reservatorios foram considerados cilindricos, com raio r =
1,25m e altura H = 1,25 m, feitos em concreto com espessura de parede e.;,, = 50 mm com
condutividade térmica k., = 0,58 W /m.K ¢ com placas de poliestireno expandido com

espessura e;g, = 10mm ¢ ki, = 0,035 W /m.K, comportando um volume de agua de 5000

litros para cada reservatério, incluindo o volume nas tubulagdes de distribuicao (SILVA, 2012).

Qe

”‘l volta, T'voita
* .
( Mcirc - Myvolta ), Trede

n‘u-m-_ T q

(A)

”‘1 fcire, T/i'(:ll(l

(B)

Figura 5.2 — (A) - Volume de controle no reservatorio térmico quente (B) Volume de controle no reservatorio frio

40



Para a modelagem dos reservatorios foram efetuados os balancos de energia, de acordo com
a lei da conservagdo da energia para um volume de controle conforme tragado em vermelho na
Figura 5.2. Desprezando a variagdo da energia cinética, energia potencial e trabalho, e
considerando regime transiente, obtém-se a equagdo (5.1) e (5.2) para o reservatorio quente e

frio, respectivamente.

dE _ .
d];Cq = Z men hen - Z msa hsa + QC - Qﬁqu&nte (5'1)
en sa
AEyer . . o
dic - Z TMen fren = Z Msa hsa = Qe + Qrsrio (5.2)
en sa

onde dE,.,/dt e dE,/dt referem-se as variagdes de energia em relagdo ao tempo, da dgua
quente e fria, respectivamente, nos reservatorios; Qr guente € @ perda de calor através do
reservatorio térmico quente para o meio ambiente €, Q. rrio € a infiltragdo de calor a partir do

meio ambiente para o reservatorio térmico frio.

Os termos de fluxo de massa pela entalpia da equagao (5.1) e (5.2) podem ser reescritos em
funcdo de suas componentes de entrada e saida do volume de controle mostrados na Figura 5.2,

obtendo entdo a equagdo (5.3) para o reservatério quente e (5.4) para o frio.

Z Men hen - Z Mgq hsa = mqvoltanTqvolta + (mcirc.q - mqvolta)CpTrede

e sa

(5.3)

_mcirc.qCpTreserv.q
om h g hoq = 1 T T = ¢ (54)
Mep Nen — Mgq Nsqg = mcirc.fcp( fvolta — reserv.f) - Qf
e sa

onde M ¢ ¢ € a vazdo massica de agua fria, Trye1¢q € @ temperatura de retorno da dgua fria para o
reservatorio apos perda de carga térmica para o edificio, € Tresery s € @ temperatura da agua no

reservatorio frio.
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Para calcular a vazao massica de d4gua quente consumida no banho, foi utilizada a curva de
consumo elétrico para a regido sudeste do SINPHA, conforme mostrado na Figura 5.3, disponivel
no portal da Procel da Eletrobras(SINPHA, 2005). Essa curva foi convertida para vazao massica
a partir da razdo entre o produto do consumo de energia pelo nimero de pessoas do edificio e a
poténcia do chuveiro considerada pela vazao de conforto, considerando, assim como em SILVA
(2012), a poténcia média dos chuveiros de 4,4 kW e uma vazao de conforto em cada chuveiro de

4,5 kg/min.

250

200

150

100

Valores (Wh/h)

50

Horas

Figura 5.3 — Curva de consumo elétrico residencial para o chuveiro elétrico na regido sudeste.
Fonte: (SINPHA, 2005)

Para o reservatério térmico quente adotou-se a vazdo massica de circulagdo também
considerada por FLORA (2008), que verificou em seu trabalho que o pico maximo de consumo
diario ¢ inferior a M;cq = 1,2 kg/s na temperatura da dgua do reservatorio, representada aqui
como Treserpq.- ApOs 0 consumo de agua quente no edificio, parte da vazdo de agua ndo
consumida volta ao reservatorio, representada por "g,eirq, Na temperatura de retorno, aqui
chamada de Typ01tq- A diferenga entre as vazdes massicas, (mm,q — mq,,olta), corresponde a
agua efetivamente consumida no edificio, que € igual a vazao massica necessaria para reposicao
do nivel do reservatorio M, , — considerando que exista um controle de nivel e que o seu
volume seja sempre constante, a fim de que nao falte 4gua quente quando necessario — na

temperatura da rede T}.q4., aqui considerada como a média da temperatura ambiente do dia.
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Para o reservatdrio frio a andlise ¢ semelhante a do reservatorio quente, entretanto, nao foi
detalhado o sistema de distribuicao de agua para o sistema de refrigeragao dos apartamentos do
edificio neste trabalho. Novamente através da curva de consumo elétrico extraida do SINPHA,
desta vez para o hdbito de consumo diario para o ar condicionado conforme Figura 5.4, foi
possivel estimar a carga térmica de condicionamento do edificio adotada nas simulagdes,

considerando o desempenho médio (COP) para o ar condicionado de 3,2 (SINPHA, 2005).
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Figura 5.4 — Curva de consumo elétrico residencial para o ar condicionado na regido sudeste.
Fonte: (SINPHA, 2005)

A partir do produto entre o COP adotado e o consumo elétrico residencial para o ar
condicionado, resulta na curva da demanda de condicionamento de ar para a estagdo primavera,
como pode ser conferida na Figura 5.5, e o seu resultado ¢ equivalente ao calor inserido no

reservatorio frio, Q r» da equacgdo (5.4).

Carga térmica(W)

2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24
Hora

Figura 5.5 — Demanda de carga fria, Q r» a0 longo do dia considerada para a primavera.
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A partir da Figura 5.5, ¢ possivel estimar a demanda média de troca de calor no evaporador
para atender as necessidades do projeto. Essa estimativa foi realizada efetuando a média de toda a
carga demandada ao longo do dia para a estagdo mediana, resultando em 14,23 kW, e este sera

um dos parametros usados no projeto da bomba de calor.

Na realidade, a curva da Figura 5.5 ¢ dependente da temperatura ambiente, pois em dias
frios o ar condicionado pode nao ser usado ou usado de forma menos intensa. O oposto ocorre em
dias quentes, onde toda a carga considerada nessa figura ¢ utilizada no ar condicionado. Nao
tendo sido encontrados dados sobre o comportamento da demanda térmica de ar condicionado
para as diferentes estacdes do ano e, com o propdsito de aproximar aquela situacao realista
anteriormente descrita, outras duas curvas de demanda de carga fria sdo consideradas, conforme
Figura 5.6 e Figura 5.7, sendo 15% maior para a estagdo verdo e 30% menor para a estagdo

inverno, em relacdo a estacao primavera.
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Figura 5.6 — Demanda de carga fria, ¢ ¢, a0 longo do dia considerada para o verdo.

x 10

W)

Carga térmica(

1 1 | ! 1
2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24

Hora

Figura 5.7 — Demanda de carga fria, Q¢, ao longo do dia considerada para o inverno.
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A variagdo da temperatura dos reservatorios com o tempo, dT/dt, pode ser encontrada

substituindo a equacdo (5.3) em (5.1) e (5.4) em (5.2) obtendo as equagdes (5.5) e (5.6).

dT, . : :
Epvcp = mqvoltanTqvolta + (mcirc.q - mqvolta)CpTrede (5.5)

- mcirc.qCpTreserv.q + Qc - Qr.quente

dT,

d—tfp‘UCp = Qr.frio + Qf - Qe (5.6)

Simplificando os termos comuns na equagao (5.5), obtém-se as equagdes (5.7) e (5.8), as
quais descrevem o comportamento da temperatura da d4gua contida no reservatorio térmico quente

e frio, respectivamente, em relagdo ao tempo.

qu _ mqvoltanTqvolta + mrepCpTrede - mcirc.qCpTreserv.q + Qc - Qr.quente
dt pVecy,

(5.7)

dTy _ Qr.frio + Q5 — Q.
dt pUCy,

(5.8)

E valido notar que néio houve entrada de 4gua da rede para reposi¢do do nivel do tanque no
volume de controle da Figura 5.2 — (B). O ciclo da 4gua de saida do reservatério frio, ndo
detalhado neste trabalho, trata-se de um ciclo fechado através do qual a 4gua fria sai do
reservatorio e passa pelo edificio fazendo sua refrigeragao e, considerando que as perdas de agua
por evaporagdo sejam pequenas € que nao exista nenhum tipo de vazamento nas tubulagdes de
distribui¢do, a dgua retorna para o reservatdrio na mesma quantidade que saiu, porém a uma
temperatura superior, devido as perdas de calor para o meio ambiente € ao consumo de carga

térmica da agua para o arrefecimento dos apartamentos.

As trocas de calor através do tanque de armazenamento e das tubulacdes de distribuicdo de
agua quente para o edificio também sdo avaliadas. Foram consideradas para as simula¢des do
calor perdido no reservatério quente e o infiltrado no reservatorio frio apenas as resisténcias por

conducao.
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Considerando, como uma aproximacao, que a temperatura da parede interna do reservatorio
¢ igual a temperatura da dgua em seu interior e a temperatura externa do isolante ¢ igual a
temperatura do ambiente, a taxa de transferéncia de calor pode ser escrita, de acordo com
INCROPERA; DEWITT (2002), em funcdo da resisténcia equivalente total por condugdo,

Req totar> conforme as equagdes (5.9) e (5.10), para o reservatorio quente e frio.

Tamb - Treserv.q

Qr.quente = R (5.9
eq.total
. Tamb - Treserv.f (5.10)
Qr.frio = R
eq.total

onde T,,,;, trata-se da temperatura do ambiente, variavel ao longo do dia.

A resisténcia total serd decomposta em duas resisténcias: uma contabilizando as perdas da

parte inferior e superior do reservatorio, denominada Regaxiq; € outra referente a lateral
cilindrica do reservatorio, chamada de Rqrqqiqr- AsSim, a resisténcia total pode ser reescrita

como.

-1

1 1

Req.total = ( + ) (5.11)
Req.axial Req.radial

A resisténcia axial ¢ obtida a partir da equagdo (5.12), e a resisténcia radial a partir da

equacdo (5.13), onde e, € €5, representam as espessuras das paredes de cimento e do isolante,

respectivamente, k ¢ a condutividade térmica do material considerado nas paredes, r ¢ o raio da

parede cilindrica e H ¢ a altura do reservatorio.

2 (e e;
R - ( cim lSO) 512
eq.axial 12 kcim + kiso ( )
Ecim*T CisotCcimtT
R o 1 ln( r )+ln( r+ecim ) (5.13)
eq.radial 2rH kcim kiso
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Para estimativa das trocas de calor através das tubulacdes de distribuicdo de agua quente
para o edificio, foram adotados os parametros utilizados por SILVA (2012) que considerou tubo
de policloreto de vinila clorado (CPVC) com condutividade térmica k¢cpyc = 0,137 W /m. K,
didmetro nominal de 22" e espessura de 7,1 mm, informagdes obtidas no catadlogo da TIGRE
(2013). Ele também considerou para o isolamento térmico, tubos de polietileno de baixa
densidade expandido (PEBD) com condutividade térmica kpggp = 0,035 W /m.K e 15 mm de
espessura, dados consultados no catalogo POLIPEX® (2013). A troca de calor através da
tubulag¢do pode ser estimada, assim como no reservatorio, pela resisténcia térmica em toda a
extensdo da tubulagdo — aqui considerada com comprimento total de L = 150m — e pode ser

escrita como a equagado (5.14).

Tamb - Treserv.q

Qrup = (5.14)

Req.total

onde o Q) refere-se ao calor trocado entre a tubulagdo e o meio ao qual se encontra exposto.

A resisténcia equivalente total ¢ composta pela resisténcia térmica por convecgao, R ony,
interna a tubulagdo, e suas resisténcias por conducdo através da parede e isolante cilindrico,

Rona»> conforme equagdes (5.15) e (5.16).

1
R R 5.15
conv hintAint ( )
etub+Ttub eisotetub+Ttub (5.16)
R — 1 ln( Ttub ) + ln( Ttubt€tub )
cond = o], keup kiso

onde €:,p0» Ttupo € Aine T€presentam a espessura da parede do tubo de CPVC, seu raio interno e

sua area interna, respectivamente.
O coeficiente convectivo interno nos tubos, h;,;, pode ser calculado a partir da avaliagdo do

numero de Nusselt pela correlagdo de Gnielinski (INCROPERA; DEWITT, 2002), valida na
faixa de Reynolds entre 3000 < Rep < 5.10°, conforme mostrado na equagio (5.17).
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kégua (f/8)(Re - 1000)
Tewn (14 12,7,/f/8(Pr?/3 — 1)

(5.17)

hine =
onde kj gy, € a condutividade térmica da dgua de distribui¢do no prédio.
Para o fator de atrito, f, foi utilizado a correlagio de CHURCHILL (1977) expressa nas

equacdes (5.18), (5.19) e (5.20), considerando uma rugosidade absoluta do PVC, como uma
aproximacao para o CPVC, de e = 0,0015 mm (FOX; MCDONALD; PRITCHARD, 2009).

g \12 1 1/12
= 5.18
f SI(ReD) +(A+B)3/4l ©.18)
16
1 (5.19)
A=2457.In| —3
’ e
(a) +(0,28.5)
B (37530>16 (5.20)
~ \ Rep

O numero de Reynolds do escoamento, Re, ¢ o numero de Prandtl, Pr, podem ser
calculados a partir das equagdes (5.21) e (5.22), respectivamente, e as propriedades da agua

envolvidas nestas equacdes foram obtidas para cada iteragao.

pDV
Rep =~ (5.21)
U
_HG
Pr== (5.22)

A resisténcia equivalente total pode ser escrita como a equagao (5.23).

Req.total = Reony + Reona (5.23)

De posse da resisténcia térmica total, ¢ possivel estimar a temperatura da dgua de retorno ao

reservatorio, Tgyeieq. @ partir da equagdo (5.24).
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T, —-T .
amb quolta — e(—l/m Cp Req.total) (524)

Tamb - Treserv.q

onde m ¢ considerado como a média entre a massa de circulacdo e a massa de retorno para o

reservatorio, para melhor aproximacao da temperatura de retorno.

Para o céalculo do consumo de 4gua quente para o banho ao longo de todo o dia,
consideremos que uma mistura de agua quente e fria deve ser suficiente para produzir uma

mistura na temperatura de conforto T¢onr = 37,0°C (FLORA, 2008), conforme equagdes (5.25) e
(5.26).

My + Myege = Meonys (5.25)
qupTreserv.q + mredeCpTrede = mconprTconf (5-26)
(Tconf - Trede) (5'27)

m, =m
q conf
(Treserv.q - Trede)

A vazo massica de agua quente efetivamente consumida no edificio 1,, como fungdo da
temperatura de conforto, da temperatura ambiente varidvel e da temperatura da agua no
reservatorio ao longo de todo dia, pode ser determinada a partir da equacdo (5.27), e esta mesma
quantidade deve ser reposta pela rede para manter o reservatorio em seu nivel de volume

constante.

5.2 Balanc¢o de energia nos reservatorios quente e frio com o projeto do sistema simples
auxiliar.

Como explanado no item 4.4, nota-se que o balanco de energia no reservatorio frio e quente
serd composto por mais um termo, referente as cargas térmicas auxiliares Qegyy € QCauxs

conforme mostrado nas equagdes (5.28) e (5.29).
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de _ Qr.frio + Qf - Qe - Qeaux
dt pVC,

(5.28)

qu _ mvoltanTvolta + mrepCpTrede - mcircCpTreserv + Qc + Qcaux - Qr.quente (5'29)
dt pVe,

Sempre que a energia térmica resultante no evaporador ou condensador for inferior as
demandas consideradas para as diferentes estacdes, essa maquina auxiliar modelada ¢ acionada

para suprir a demanda faltante no reservatorio frio ou quente, ou seja:

Se dTy/dt > 0 (temperatura fria crescente), a miquina auxiliar entra em funcionamento

para suprir a demanda do reservatoério frio através do evaporador da maquina auxiliar, aqui

chamado de Qe
Se dT,/dt <0 (temperatura quente decrescente), a maquina auxiliar entra em

funcionamento para suprir a demanda do reservatdrio quente através do condensador da maquina

auxiliar, aqui chamado de Qcgqy-
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6 FERRAMENTAS COMPUTACIONAIS E METODOS NUMERICOS
UTILIZADOS NO MODELAMENTO DO SISTEMA.

6.1 MatLab®

A rotina de programag¢do do sistema foi implementada utilizando a linguagem
computacional do MATLAB® (2011). Trata-se de um software com um ambiente interativo para
computacdo, visualizacdo e programagdao numérica. Além de ser uma ferramenta amplamente
utilizada no ambiente universitario, possui linguagem, ferramentas e fungdes que permitem

explorar multiplas abordagens e chegar a solucdo do problema (MATHWORKS, 2014).

Além disso, foi possivel a integragao de uma sub-rotina no MATLAB que acessa a base de
dados do software REFPROP (NIST, 2013) e obtém as propriedades dos fluidos envolvidos neste
trabalho de forma direta. A implementacdo dessa sub-rotina também ¢ possivel em outros
softwares como, por exemplo, C++, Python, Excel e FORTRAN, e que d4 mesma forma acessam
diretamente a base de dados do REFPROP e obtém as propriedades requeridas dos fluidos. Esse
software utiliza as equacdes de energia livre de Helmholtz, a equagdo de Benedict-Webb-Rubin
modificada e um modelo dos estados correspondentes para efetuar os calculos das propriedades
termodinamicas dos fluidos. A principal vantagem na utilizagdo do REFPROP ¢ a possibilidade

de obtencao das propriedades dos fluidos em uma ampla faixa de temperatura.

6.2 Meétodo de Substituicao Sucessiva e Newton-Raphson

De acordo com STOECKER (1989) apud FIGUEIREDO et al. (2002), a solugdo de
sistemas de equagdo nao lineares ¢ realizado por meio de dois métodos basicos: a Substituicao
Sucessiva e 0 método de Newton-Raphson (NR). O método de Substitui¢ao ¢ geralmente simples

para programar ¢ demanda menor memoria computacional, porém pode conduzir a divergéncia
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nos resultados, a menos que as equagodes estejam corretamente ordenadas. No caso do Newton-
Raphson essa convergéncia torna-se mais confidvel, desde que os valores escolhidos como
estimativa inicial sejam suficientemente proximos a solugdo. Quando convergente este método
possui ordem quadratica, acelerando a taxa de convergéncia ao aproximar-se da solucao, levando
a solugdes precisas e com pequeno a moderado niimero de iteragdes. Uma das dificuldades do
NR em sua forma original estd no célculo das derivadas parciais que constitui a matriz Jacobiana,
problema que pode ser minimizado usando estimativa numérica de modo a combinar a precisao

do método NR com facil utilizagao.

Uma abordagem sobre modificacdo do método NR foi apresentado por FIGUEIREDO et
al. (2002), em que descreve um método chamado de Substituigdo — Newton — Raphson (SNR),
que combina ambos os métodos citados acima mantendo as caracteristicas de convergéncia do
NR, e a baixa memoria computacional utilizada pelo método de Substitui¢do Sucessiva,

conforme sera descrito abaixo.

Considere um sistema de equagdes nao lineares com N equacdes e N incdgnitas, como em

(6.1).

fi(t0 %) ) = O 6.1)

O método de Substituicdo exige que cada equagdo fi(xl, X, ...xN) = 0, seja escrita na
forma x; = gj(xl, ...xj_l,x]f*,...x;,) analogo ao Gauss-Seidel, onde o asterisco indica valor

anterior.
A ordem das equacgdes ¢ exigida para convergéncia e, sao dispostas de forma semelhante ao

procedimento de Gauss-Seidel para equacao linear, em que as variaveis sao atualizadas logo apos

serem calculadas.
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O método NR ¢é obtido apds expressar a fun¢do f em série de Taylor em torno de x*, e
desconsiderando os termos de segunda e maiores ordens, a forma linear aproximada torna-se

como a equagdo (6.2):

JOx = x*) = —f(x") (6.2)

Onde ] é a matriz Jacobiana calculada no ponto x*, conforme equagao (6.3):

of o ofi
3 3%, " T

j=| Y 9 O (6.3)
| 0x, TOx; T Oxy
Ofy O0fy Ofw
[0x; " 0x; T Oxy]

A solucio melhorada de x**1 é obtida depois de resolver o sistema da equago (6.2) como:

xk+1 — xk —]‘1f(x") (64)

A derivacdo da matriz Jacobiana pode ser automaética por meio de métodos numéricos

aproximados, tal como aproximacao unilateral mostrada na equagao (6.5).

% _ fi(xl,...x]- + Ax;, wxy) = filx, X, e Xy) (6.5)
axj - Ax]

Para cada situacdo, o codigo exige a especificacdo da dimensdo da matriz e da fungdo f(x),
o qual ¢ resolvido em uma subrotina. De acordo com a equagdo (6.5), o método exige que uma
sub-rotina seja chamada (N + 1) vezes por iteragdo, com argumentos (xl, e Xy e xN) e
(xl, - X; + Ax;, ...xN) para j = 1,...N. Vale ressaltar que os Ax; sdo escolhidos pequenos para

aproximacao unilateral, de modo a produzir bons resultados.
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Uma forma de reduzir o risco de divergéncia ¢ utilizar o controle residual quando uma
estimativa inicial esta longe da solugdo real. O residuo total || f* ||, da solu¢do aproximada f*, é
definido como a raiz quadrada da média dos seus residuos elementares. Se este residuo aumenta

de x* para x**1, a solugdo é substituida por uma estimativa média como a equagio (6.6).

k+1

. _ (xk + xk+1) (6.6)

2

E realizado um novo teste residual e assim por diante.

6.3 Método de Substituicio-Newton-Raphson

Este método foi descrito por FIGUEIREDO et al. (2002), em seguida exemplificado por
meio da resolucdo de um problema algébrico e, por fim, aplicado a um modelo de refrigeragao
por compressdo com R-134a como refrigerante, analisando a resposta em regime permanente

quando variada a temperatura ambiente.

Assumindo o sistema ndo linear, como em (6.7), com N varidveis, o primeiro passo do

método SNR ¢ a escolha de um conjunto reduzido de n variaveis X;, que serdo renomeadas Y;:

Xy ="
Xy =Yz (6.7)
Xjmn) = Yo

Onde j(i) ¢ uma fungdo de reordenacao.

As n variaveis X;;) devem ser escolhidas de modo que as N — n varidveis do conjunto
estendido restante sejam obtidas explicitamente, pela reorganizagdo das N —n equagdes do

sistema (6.1).
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Xim+n) = Gjomen Ky - Xjm))
Xitn+2) = Gjm+2)(Kj@)r - X0, Xjne1))

Xivy = 9ion (X - X, Xiary - Xiwy)

(6.8)

As identidades (6.7) ¢ as equagdes de substituicao (6.8) definem a funcdo X = X(Y), que
prescreve os valores do conjunto reduzido de variaveis Y efetivas, e determina o conjunto de

variaveis fisicamente relevantes X, enquanto satisfaz as equacdes de substitui¢ao (6.8).

Para as equagdes restantes, estes valores prescritos de Y e os valores correspondentes do

conjunto X fornecerdo residuos, conforme equacao (6.9).

fi = fiw (Xiwy = Xy X1y X))
(6.9)

fo = fim Xy Xy Kimr1y - X))

Estes residuos sao forcados a desaparecer através do procedimento de NR pela manipulagado
das variaveis efetivas Y. O método SNR consiste em escrever as sub-rotinas para f(Y) na forma
f(X(Y)), ou seja, primeiro ¢ calculado a fungdo X (Y), com as equagdes (6.7) e (6.8) e, apds isso,

os residuos f(X) por meio da equagdo (6.9).

Para o sistema de refrigeracdo padrao modelado no item 4.1 as varidveis efetivas

consideradas foram T, e T;.

fi1=0Qc—(emcy ) (Tq — Ts) (6.10)

f2 =0, — (emcp, ) (Tr—Ty) (6.11)

Utilizando o método de resolugdao por Substituicdo-Newton-Raphson para determinar as
fungdes residuos, f1 e f,, conforme equacdes (6.10) e (6.11), e satisfazendo a tolerancia de 1072
como critério de parada, obtém-se a convergéncia do sistema de equagdes e suas respectivas

variaveis para cada iteracdo do algoritmo elaborado.

55



No sistema de refrigeracdo em cascata abordado no item 4.2 as varidveis efetivas
consideradas foram Ty, Ts e T, e as fungdes residuos sdo f3, f4 ¢ f5, conforme equagdes (6.12),

(6.13) e (6.14).

fz= QCAT - (3 mcp)CAT(Tq - T;) (6.12)
fa=Qcpr+ Qeyr (6.13)
fs= QeBT - (3 mcp)eBT(Tf —-Ty) (6.14)

Para realizar as simulacdes fora das condi¢des de projeto no sistema de refrigeracdo com
duplo estagio de compressao descrito no item 4.3, foram definidas as varidveis efetivas como
sendo Ty, Ts e P;,;. As fungdes residuos para este sistema foram calculadas como nas equagdes

(6.15), (6.16) ¢ (6.17).

fe = QCAT - (5 mcp)CAT(Tq —Ts) (6.15)
f7= g (hg — h3) — m;(h; — hy) (6.16)
fs = QeBT - (5 mcp)eBT(Tf —-Ty) (6.17)

6.4 Método de Euler

Este ¢ um método numérico para resolugdo de equacdes diferenciais ordinéria da forma da

equagao (6.18):

dy (6.18)

= = f(t,
It (t,y)

com condigdes iniciais (t,, yy) conhecidas, com o objetivo de encontrar a fungdo y = f(t). Neste
caso, dependendo da equacgdo diferencial, poderia ser identificada uma solug¢do analitica para

resolucao do problema, entretanto, as vezes isso nao ¢ possivel. Utilizam-se como ferramenta

56



para tais casos os métodos numéricos para resolucdo da equacao diferencial, tal como o método

de Euler.

O método aproxima a solu¢do da equacdo diferencial por uma reta tangente que passa sobre
o0 ponto anterior, ¢ extrapola a tangente at¢ o ponto posterior que se deseja obter a solucao
(CHAPRA, 2012). A Figura 6.1, ilustra a aproximacdo de uma solucdo exata e da solugdo
aproximada, obtida pelo método de Euler. Em termos matematicos, o método pode ser escrito de

forma geral como a equagao (6.19).

Yit1 =Yi + Oh (6.19)

O coeficiente @ ¢é a inclinagdo da reta que passa sobre o ponto (t;,y;) e sobre o ponto

(ti+1,Yi+1) ao longo do passo h, conforme mostrado na Figura 6.1.

Calculado

erro {

Solucio
exata

[
I
[
1
1
1
1
I
I

’\‘,' .................

- -

G

o
o
-

Figura 6.1 — Método de Euler.
Fonte: Adaptador a partir de CHAPRA (2012)

Erros de arredondamento, causados pelo numero limitado de algarismos nos calculos, e os
erros de truncamento ou discretizagdo, ocasionados pela substituicdo de uma série infinita por
uma finita, sdo os principais erros presentes nesse método. Observa-se na Figura 6.1, que quanto
menor for o intervalo h, menor sera o erro de truncamento associado a resolugdo da equagdo

diferencial, embora possa aumentar os erros de arredondamento.
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Este método foi utilizado para resolu¢do das equagdes diferenciais que descrevem o
comportamento da temperatura dos reservatorios térmicos, quente e frio, ao longo do dia, e
podem ser citadas como exemplos as equagdes (5.7) e (5.8). Desse modo, a discretizagdo fornece
a temperatura do reservatorio a cada iteragdo do algoritmo sendo utilizado o passo no tempo, h,

correspondente a 0,08 horas, ao longo das 24 horas.

Os métodos de Euler e Substituigdo-Newton-Raphson foram modelados em ambiente
Matlab evitando o uso das ferramentas ja existente nesse software para resolu¢dao do problema
proposto. O método de Runge-Kutta de quarta ordem também foi implementado para comparagao
entre os resultados obtidos a partir desse método e o método de Euler. No APENDICE A ¢
possivel conferir essa comparacdo através da variagdo de temperatura no reservatorio térmico
quente quando a maquina em cascata ¢ utilizada. Nos dois casos foram mantidas as mesmas
condigdes de funcionamento dessa maquina, sendo os métodos utilizados a Unica coisa que
diferencia na solugdo do problema. As maximas diferengas de temperatura entre os dois métodos
foi de 1,52°C e efetuando a média de temperatura ao longo do dia, essa diferenca média esta em
torno de 0,82°C. Apesar do método de Runge-Kutta ser mais apurado de acordo com CHAPRA
(2012), optou-se pela utilizagdo do método de Euler para resolu¢do dos problemas abordados
neste trabalho devido ao menor tempo computacional para resolucdo, sendo bastante inferior

quando comparado a utilizagdo do Runge-Kutta.

A Figura 6.2 mostra o fluxograma do algoritmo elaborado para melhor entendimento das
rotinas utilizadas nas simulagdes do tema proposto. No inicio sdo fornecidos ao programa os
valores do porte dos trocadores de calor, encontrado no algoritmo do projeto simplificado. Além
disso, considera-se que no momento em que as maquinas entram em funcionamento a
temperatura da agua contida no reservatorio quente esteja Tq(1) = 50,0°C € no reservatorio frio
seja Tp(1) = 10,0°C. Na sequéncia, a partir do método de Substituigdo-Newton-Raphson o
conjunto de equacdes ndo lineares é resolvido satisfazendo o erro maximo permitido de 10” e
retornando entdo com os resultados, como exemplo os fluxos de calor no condensador e
evaporador e a poténcia fornecida ao compressor, representados por Q., Q, ¢ W. Em seguida sdo
calculados as perdas de calor nos reservatorios, na tubulagcdo de distribuicdo de dgua quente no

edificio e o desempenho do sistema de bomba de calor, representados por Qr guente> Qr frio> Qrub
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e COP(i). A temperatura no instante i + 1 ¢ encontrada aplicando o método de Euler para
solucdo das equacgdes diferenciais que descrevem o comportamento da temperatura nos
reservatorios, conforme equagoes (5.28) e (5.29). Satistazendo a condi¢do de i ser menor que 300
iteragdes, que resulta a partir do passo no tempo citado anteriormente, os célculos retornam ao
método de Substitui¢do-Newton-Raphson, desta vez com a nova temperatura da agua nos
reservatorios encontrada e o procedimento ¢ novamente realizado. Isso ¢ feito até que a
quantidade de iteracdo seja suficiente para descrever o comportamento das maquinas e
reservatorios ao longo das 24 horas, finalizando entdo com o armazenamento de todos os dados

em uma planilha do Microsoft Excel e posterior geragao dos graficos e tabelas.
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Figura 6.2 — Fluxograma do algoritmo para as simulagdes.
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7 RESULTADOS E DISCUSSOES

7.1 Validacido do modelo desenvolvido

Para validar o sistema modelado, o algoritmo desenvolvido neste trabalho foi adaptado para
as mesmas condi¢des do experimento realizado por DOPAZO; FERNANDEZ-SEARA (2011),
incluindo as condi¢des de superaquecimento e sub-resfriamento do fluido refrigerante, sendo
possivel a comparacao dos resultados simulados e experimentais. Posteriormente o algoritmo foi
readequado para as condigdes de saturagdo que efetivamente serdo simuladas na proposta deste

trabalho.

Um sistema de refrigeragdo em cascata foi desenvolvido por ele para trabalhar como
refrigerador de placa horizontal. O protdtipo foi projetado para capacidade de 9 kW, temperatura
de evaporagao de -50°C e possui dois estagios simples conectados por um trocador de calor
intermediario. O dioxido de carbono (CO,) foi usado como fluido refrigerante no ciclo de baixa

temperatura e no sistema de alta temperatura utilizou-se amonia (NHs).

O controle do sistema em cascata foi realizado por um CLP. As variaveis controladas
foram: a pressdo de condensagao e evaporacao do sistema com NH; e a pressao de evaporacao do

sistema com CO,.

A avaliacdo experimental foi iniciada fixando a temperatura de evaporacdo em -50°C. Em
seguida, o desempenho do protétipo foi avaliado a partir da variagdo da temperatura de
condensag¢do do sistema com CO,, mantendo constante a sua temperatura de evaporagdo, a
temperatura de condensacao do sistema com NHs, o grau de superaquecimento do refrigerante na
entrada do compressor e, por fim, a diferenca de temperatura no trocador de calor intermediario,
equivalente a 3,5°C. As condi¢des de operagao do prototipo durante a avaliagdo experimental sao

resumidas na Tabela 3 e Tabela 4.
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Tabela 3 — Condigao de operagdo do sistema com CO,

Te o2 ATsyp co2 T¢coz ATgup,co2
[°C] [°C] [°C] [°C]
-50 15 -10, -12,5, -15, -17,5 0

Fonte: Adaptado a partir de DOPAZO; FERNANDEZ-SEARA (2011)

Tabela 4 — Condigdo de operagdo do sistema com NHj,

Te,NH3 ATsup,NH3 Tc,NHB ATsub,NH3
[°C] [°C] [°C] [°C]
-13.5, -16, -18.5, -21 15 30 5

Fonte: Adaptado a partir de DOPAZO; FERNANDEZ-SEARA (2011)

onde T coz € Te yp3 S80 as temperaturas de evaporacdo; ATgy,y coz € ATsyp vz SA0 0s graus de
superaquecimento; T coz € Te yys S30 as temperaturas de condensagio e, ATsyp coz € ATsyupNu3

sdo, nesta ordem, os graus de subresfriamento na saida do condensador do sistema com didéxido

de carbono e amonia.

A partir dos dados experimentais medidos durante as varias condi¢gdes de operacao, outros
parametros foram obtidos empregando balangos de massa e de energia nos principais

componentes do prototipo.

Alguns parametros do protétipo foram utilizados como entrada na simulacdo a ser validada.
Além das temperaturas de referéncia da Tabela 3 e Tabela 4, o produto do coeficiente global de
troca de calor pela area UA, equivalente a 3,87 kW K! e, o deslocamento volumétrico do
compressor, de 11,4 m3/h para o CO, e, de 47,14 m*h para o NH; foram adotados na simulagao.
A partir disto, foi estimado o porte do condensador e evaporador através do algoritmo

desenvolvido para o calculo do projeto inicial, obtendo como resultados (s mcp )C =
5833,3 W/K e (s mc, )e = 3150,0 W/K, e na sequéncia a simulagdo foi realizada para as

mesmas condi¢des que os resultados obtidos experimentalmente.

As Figura 7.1 e Figura 7.2 apresentam os resultados da carga térmica, Q, e da poténcia de

compressdo, W, obtidos no experimento de DOPAZO; FERNANDEZ-SEARA (2011) e os
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resultados obtidos ao realizar as simulacdes para as mesmas condigdes de seu experimento para o

sistema de baixa e alta temperatura, respectivamente.

Sistema de baixa temperatura utilizando o CO,

14000 T T T T T T T T
12000 |- I % Qe(simulado) A Qe(experimental) % W(simulado) A W(experimental) l -
10000 |- A A X -
<~ 8000} A
S
2000 - - e =
0 1 I | 1 1 I I 1
-18 -17 -16 -15 -14 -13 -12 -11 -10
Tc,CO2(°C)

Figura 7.1 — Efeito da temperatura de condensagao do CO; na carga térmica ¢ poténcia de compresséo.
Fonte: Adaptado a partir de DOPAZO; FERNANDEZ-SEARA (2011)

Sistema de alta temperatura utilizando o NH;

x 10
25 T T T T T T T T
x  Qc(simulado) A Qc(experimental) x  W(simulado) A W(experimental)
2 - T - T T .. - . 3 . . -
A A X x
. 151 . . Pes : .. . . A -
§, : :
1 .
0.5} 2 2 A A
0 l 1 1 1 l 1 1 1
-18 -17 -16 -15 -14 -13 -12 -11 -10
Tc,CO2(°C)

Figura 7.2 — Efeito da temperatura de condensagdo do CO2 na carga térmica ¢ poténcia de compressao.
Fonte: Adaptado a partir de DOPAZO; FERNANDEZ-SEARA (2011)

Como observado na Figura 7.1, a medida que a temperatura de condensag¢do do CO, ¢
aumentada, de -17,5°C para -10°C, a poténcia de compressdo necessaria do ciclo com
CO, aumenta e a carga térmica resultante no evaporador diminui. No que se refere ao ciclo com
NH;, Figura 7.2, a demanda de poténcia ¢ reduzida e também ocorre queda na carga térmica no

condensador.
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Sistema de baixa temperatura utilizando o CO,

3.5 T T T T T T T T
3 : - : | x  Simulado O  Experimental —
x : : :
a 2.5 : : : : .
8 © : : o} x x
2+ : 5 . o o ]
1.5} : —
1 1 l 1 1 1 1 1 |
Sistema de alta temperatura utilizando o NH;
T T T T I I I I
4 . . . . - . % Simulado O  Experimental -
53 |
&) : = &
o : :
oL B | .
| | | 1 | 1 1 1
Sistema global
2.5 T T T T T T T T
2 : : - - x  Simulado A Experimental -
o 15 b e -
(] 1F - A ......................... A ........................... A .......................... A R
05 b © i i i i e e e e i e e e e e e aae a4 e mm s a e s s mama afa s s a o ma e s s e maoma st e s e mmoam s aaam o asaa el s aasaaana -
0 1 1 1 | | | | 1
-18 -17 -16 -15 -14 -13 -12 -1 -10

Tc,CO2(°C)

Figura 7.3 — Efeito da temperatura de condensagéo do CO, no COP.
Fonte: Adaptado a partir de DOPAZO; FERNANDEZ-SEARA (2011)

Do ponto de vista termodinamico, a diferenca de temperatura entre o condensador
intermediario e o evaporador do ciclo com CO, ¢ aumentada, implicando maiores diferencas de
pressdo. De forma oposta ocorre no ciclo com NH; em que essas diferencas, de temperatura e

pressao, sao reduzidas, influenciando diretamente o desempenho do sistema.

Como apresentado na Figura 7.3, a medida que a temperatura de condensagao do ciclo com
CO, aumenta, o coeficiente de desempenho deste ciclo torna-se decrescente, decorrente da maior
diferenga de temperatura entre o evaporador e o condensador intermedidrio. O oposto ocorre com
o ciclo com NH3;, em que o COP ¢ crescente devido a reducdo na diferenca de temperatura entre
o evaporador intermediario e condensador do ciclo de alta temperatura. Quando comparado os

resultados experimentais com os simulados, nota-se a concordancia das curvas entre as analises.
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7.2 Caracteristicas do projeto simplificado para as simulacées ulteriores.

A Tabela 5 apresenta os dados de entrada no programa para o céalculo dos parametros do
projeto simplificado da bomba de calor, tais como: o porte estimado dos trocadores de calor em
termos do produto da efetividade pela capacidade térmica e dos compressores em termos da taxa

volumétrica, necessarios para atendimento a demanda didria.

Tabela 5 — Dados de entrada no programa.

Pardmetro Valor
Temperatura do reservatorio quente [°C] - T, 50,0
Temperatura do reservatorio frio [°C] - Tr 10,0
Diferenga de temperatura no condensador [°C] (AT, = T3 — T,) 10,0
Diferenga de temperatura no evaporador [°C] (AT, = Ty — T,) 10,0
Diferenca de temperatura no trocador de calor intermediério [°C] (AT, = T3 — Tg) 5,0
Poténcia projetada do evaporador [W] 14230,0

As temperaturas do reservatorio quente, Ty, e frio, Tr, referem-se a temperatura que deve
ser atingida para o armazenamento da agua nos reservatorios. As diferencas de temperaturas no
condensador, AT, e evaporador, AT,, sdo as diferengas entre a temperatura da dgua a ser resfriada
ou aquecida, e da corrente de refrigerante que passa através dos trocadores de calor. A poténcia

projetada do evaporador foi descrita no item 5.1.

7.3 Projeto simplificado preliminar das bombas de calor e simulacdes iniciais utilizando
diferentes ciclos termodinamicos.

A partir das informacdes da Tabela 5, o projeto simplificado tem o proposito de determinar

o porte de cada trocador de calor, (8 mc, )C e (8 mc, )e, e do compressor, (Veam -{1). Além

disso, verificar de forma simples e rapida o consumo energético de cada maquina, que
posteriormente serdo simuladas em outras condigdes. O comparativo entre as bombas de calor ¢
feito com o propdsito que nenhum fluxo de calor seja desperdicado, sendo a energia térmica do
evaporador e condensador aproveitada integralmente para o resfriamento e aquecimento da agua,

exceto pelas maquinas independentes devido a sua troca de calor ser realizada com o ar ambiente.
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Inicia-se a analise a partir da Tabela 6, a qual apresenta os resultados obtidos para os
diferentes sistemas de bombas de calor propostos neste trabalho, considerando para os calculos
dos projetos que a temperatura ambiente ¢ a média da temperatura ambiente ao longo do dia da
estacdo primavera, apresentada na Figura 5.1, e que resultou em 23,5°C. Essa tabela mostra as
energias térmicas envolvidas no condensador e evaporador para os diferentes sistemas, além do
gasto energético necessario para alcangar tais efeitos. Os resultados em negrito referem-se as
energias térmicas efetivamente utilizadas para o proposito de aquecer e resfriar, as outras

correspondem as trocas de calor com o meio ambiente.

Os célculos para os resultados preliminares das bombas de calor da Tabela 6 foram
efetuados de tal forma a obter o fluxo de calor no condensador de 19,89 kW e 14,23 kW no
evaporador, sendo necessario, as vezes, o emprego de energia térmica complementar de uma
maquina simples auxiliar considerada apenas para este proposito. Os resultados foram obtidos por
meio do algoritmo feito para estimativa dos projetos dos componentes das bombas de calor,
considerando que a maquina esteja em regime permanente, ou seja, ndo variando as condi¢des ao

longo do dia.

Tabela 6 — Resultados preliminares das bombas de calor e suas comparagdes (primavera).

Magquina ¢/

. Maquinas Mﬁquina Maquina duplo estagio
independentes simples em cascata de compressio
Resfriar Aquecer Resfriar / Aquecer
Q. [kW] 17,04 19,89 19,89 19,89 18,90
Q. [kW1* 14,23 15,59 13,50 14,16 14,23
W kW] 2,81 4,30 6,38 5,72 4,67
AQ, [kW]° - - 0,73 0,07 -
AQ, [kW]” - - - - 0,99
w, [kw1’ - - 0,14 0,01 0,22
Wieotar[KW] 7,11 6,52 5,73 4,89

* Sistema principal.
® Sistema auxiliar
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Os termos Q, e(Q, referem-se ao fluxo de calor no condensador e evaporador,
respectivamente, da maquina dita principal ¢ W é a poténcia fornecida ao compressor para
obtengcdo desse fluxo. A diferenca entre a energia térmica resultante no evaporador ou
condensador de determinado sistema principal e o fluxo de calor necessario nesses componentes
para satisfagio da demanda dupla de energia é representado por AQ, e AQ., sendo

complementadas pela maquina auxiliar.

Na Tabela 6 as maquinas independentes sdo subdivididas em duas colunas, sendo uma
maquina responsavel por resfriar € a outra por aquecer. As outras maquinas utilizam os dois
efeitos da bomba de calor, e serdo utilizadas para os efeitos de resfriar e aquecer

(Resfriar/Aquecer).

Para as maquinas simples e em cascata, foi necessdrio adicionar carga térmica do
evaporador da maquina auxiliar para complementagao da carga térmica faltante no evaporador do
sistema principal, pois com o fluxo de calor no condensador de 19,89 kW, obteve-se um fluxo de
calor resultante no evaporador dessas maquinas menor que o fluxo considerado para o seu
projeto. No caso da maquina com duplo estagio de compressdo, se o fluxo térmico considerado
para projeto do condensador for atendido, resultara energia térmica excessiva no evaporador
dessa maquina, por isso optou-se por alcancar o fluxo térmico considerado para o projeto do
evaporador e a energia térmica do condensador do sistema auxiliar foi utilizada para
complementacdo da energia térmica faltante do condensador do sistema principal. Para conseguir
os efeitos citados anteriormente torna-se necessario o gasto energético adicional, W, resultando

no consumo energético total, W;,;q4;, para as diferentes maquinas.

Nota-se que, para conseguir o mesmo efeito de energia térmica no condensador e
evaporador, o sistema com as maquinas independentes foi o que necessitou de maior consumo
total de energia. No entanto, como ja mencionado, esse ¢ o sistema mais simples quanto ao
controle de energia térmica, ndo necessitando de bomba de calor adicional. Na sequéncia,
utilizando a maquina simples como sistema principal e incluindo uma bomba de calor auxiliar
adicional, obteve-se a reducdo no consumo de 8,3%, comparado a maior consumidora. Com

relacdo a maquina em cascata, a redugcdo foi ainda maior, chegando a 19,3% e, por fim, a
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maquina com duplo estidgio de compressdo foi a que menos necessitou de energia elétrica para
obter os efeitos do evaporador e condensador considerados, apresentando redug@o no consumo de
energia em torno de 31,3% quando comparada as maquinas independentes, mostrando-se a mais

vantajosa energeticamente dentre as alternativas.

A partir dos dados obtidos no projeto preliminar da Tabela 6, € possivel estimar o porte dos
trocadores de calor e compressores, conforme mostrado na Tabela 7, que serdo utilizados nas

simulagdes subsequentes.

Tabela 7 — Porte do condensador, evaporador e compressor para cada maquina.

Magquina ¢/

Maquinas Maquina  Maquina .
. . duplo estagio
independentes simples  em cascata ~
de compressao
Resfriar Aquecer Resfriar / Aquecer
(e mc, )C [kW/K] 17,04 19,89 19,89 19,89 18,00
(e mc, )e [kW/K] 14,23 15,59 13,50 14,16 14,23
(Veam - Q) [m3/h] € 14,10 - 17,00 13,80 11,60
(Veam - Q) [m3/h] € - 10,20 - 9,50 9,50

Apo6s definir o porte dos trocadores de calor e compressores, optou-se por realizar a
simula¢do preliminar dos sistemas para investigagdo do comportamento das maquinas nas
estacdes verdo e inverno. Tais simulagdes foram realizadas para as condi¢des médias, obtendo
26,58°C para o verao e 12,37°C para o inverno a partir da Figura 5.1. O fluxo médio de energia
neste caso ¢ de 13,20 kW no condensador e 16,36 kW no evaporador. Assim como realizado na

Tabela 6, energia térmica auxiliar ¢ adicionada para igualar a energia térmica entre os sistemas.

A Tabela 8 apresenta os resultados obtidos na estacdo verao para cada maquina. E possivel
verificar que, em todos os casos, a necessidade de carga térmica a partir do evaporador do
sistema auxiliar ¢ inevitavel, justificado pela maior demanda de carga fria para essa estagcdo. Da

mesma forma como ocorreu na Tabela 6, as maquinas independentes foram a que mais

¢ Dado referente ao sistema de baixa temperatura.
4 A maquina simples possui apenas um compressor.
¢ Dado referente ao sistema de alta temperatura.
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consumiram energia € a maquina com duplo estagio de compressdo foi a mais vantajosa

energeticamente entre as alternativas aqui apresentadas.

Tabela 8 — Resultados da simulagdo preliminar das bombas de calor (verdo).

Maquina c/

Maquinas Maquina  Maquina em .
. . duplo estagio
independentes simples cascata ~
de compressao
Resfriar Aquecer Resfriar / Aquecer
Q. [kW]" 19,81 13,20 13,20 13,20 13,20
Q. [kW]f 16,36 10,86 9,50 9,88 10,08
W kw1 3,45 2,30 3,70 3,30 3,12
(Veam .Q)[m3/h]fg 15,50 - 10,30 8,70 7,80
AQ, [kW] - - 6,86 6,48 6,28
AQ, [kwY : - - - -
W, [kW]' - - 0,79 0,72 0,69
(Veam - Q)[m3/h]’ - - 5,00 4,70 4,60
Wiorar [kW] 5,75 4,49 4,02 3,81

Em termos percentuais, a maquina simples apresentou redu¢ao no consumo de energia em
relagdo as maquinas independentes de 22,31%. Para a maquina em cascata essa reducdo foi ainda
maior, cerca de 30,14% e, por fim, a maquina com duplo estagio de compressdo apresentou a

maior redu¢ao no consumo de energia em relagdo a maior consumidora, em torno de 34,06%.

Desta vez, optou-se por alcangar com o sistema principal a demanda média de energia para
o resfriamento da dgua do reservatorio frio e a energia resultante no condensador ¢ utilizada para
aquecimento da agua do reservatorio quente. Como essa energia resultante ndo ¢ suficiente, a
maquina auxiliar através de seu condensador torna-se responsavel por suprir a diferenca de
demanda necessaria. Para esse caso, o fluxo de calor médio no evaporador encontra-se em seu

valor minimo (9,96 kW) — devido a pouca utiliza¢ao do ar condicionado para essa estagdo — € no

" Sistema principal.

€ Vazio volumétrica do compressor do ciclo de baixa temperatura.
%’ Vazdo volumétrica do compressor do ciclo de alta temperatura.

' Sistema simples auxiliar
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condensador esse fluxo ¢ méaximo (29,67 kW) comparado as outras estagdes, justificado por

grande demanda de 4gua quente no inverno.

Na Tabela 9 encontram-se os resultados para as simulacdes, realizadas nas condigdes
médias do inverno para as maquinas em analise. E possivel verificar que as maquinas
independentes mais uma vez mostraram-se mais simples em relacdo ao controle da energia
térmica. Para as outras maquinas observa-se que, obtendo exatamente o mesmo fluxo de calor no
evaporador dos sistemas principais, resulta um fluxo de calor no condensador, mas que nao ¢
suficiente para suprir o fluxo médio para essa estagdo. Sendo assim, faz-se necessario o
complemento de energia térmica, AQ,, através do condensador da maquina auxiliar para
atendimento a dupla demanda de energia térmica das maquinas. Na sequéncia, ¢ mostrado o gasto
energético necessario para alcancar essa energia térmica adicional, W, e assim é possivel

determinar o gasto energético total para cada sistema.

Tabela 9 — Resultados da simulag@o preliminar das bombas de calor (inverno).

Maquina ¢/

. Maquinas Méquina Maquina duplo estégio de
independentes simples em cascata ~
compressao
Resfriar ~ Aquecer Resfriar / Aquecer
Q. [kW] 10,75 29,67 13,83 13,28 13,02
Q, [kW] 9,96 18,86 9,96 9,96 9,96
W kWY 0,79 10,80 3,87 3,31 3,06
(Veam - O [m3/h]'* 8,00 - 10,70 8,60 8,00
(Veam - ) [m3/h]! - 25,60 - 6,00 6,10
AQe [kW]" - - - - -
AQ, [kW]" - - 15,84 16,39 16,65
w, [kw]" - - 4,64 4,53 4,63
(Veam - Q) [m3/h]” - - 12,70 12,10 12,30
Weorar [KW] 11,59 8,51 7,84 7,69

J Sistema principal.

¥ Vazdo volumétrica do compressor do ciclo de baixa temperatura.
''Vazio volumétrica do compressor do ciclo de alta temperatura.

™ Sistema simples auxiliar
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Através do comparativo do gasto energético total, o conjunto das maquinas independentes
mostrou-se dispendioso energeticamente e da mesma forma como aconteceu para as analises
anteriores, a maquina com duplo estagio de compressao foi a mais eficiente energeticamente.
Nesta abordagem a redug@o no consumo de energia utilizando a maquina simples foi de 26,53%,
enquanto que para a maquina em cascata essa reducdo foi de 32,28% e, finalmente, para a
maquina com duplo estdgio de compressdo a reducdo foi de 33,62% em relagdo a maior

consumidora de energia.

Por fim, investigou-se o comportamento das maquinas para as mesmas condi¢des citadas
no desenvolvimento da Tabela 9, mas com abordagem oposta, ou seja, optou-se por alcangar a
demanda média para o aquecimento da dgua com o sistema principal e a energia resultante no
evaporador ¢ utilizada com o propdsito de resfriamento da dgua do reservatério frio, como pode

ser conferido na Tabela 10.

Tabela 10 — Resultados da simulago preliminar das bombas de calor (inverno).

Maquina ¢/

Maquinas Maquina Maquina .
. . duplo estagio
independentes simples em cascata ~
de compressao
Resfriar ~ Aquecer Resfriar / Aquecer
Q. [kW]» 10,75 29,67 29,67 29,67 29,67
Q, [kW]" 9,96 18,86 18,10 19,62 20,28
Q_ [kW]" - - 8,14 9,66 10,32
W [kW]" 0,79 10,80 11,58 10,05 9,40
(Veam - Q) [m3/h]"° 8,00 - 28,30 22,00 20,90
(Veam - Q) [m3/h]"? - 25,60 - 15,90 15,90
Weotat [KW] 11,59 11,58 10,05 9,40

E possivel verificar que ha carga térmica além daquele fluxo médio de energia considerado
para o efeito de resfriamento da agua pelo evaporador da mdaquina principal, nessa tabela

representado por Q_. Esse excesso de energia térmica é desperdigado para o ambiente de tal

" Sistema principal.
° Vazio volumétrica do compressor do sistema de baixa temperatura.
P Vazio volumétrica do compressor do sistema de alta temperatura.
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forma que o fluxo médio de energia para resfriamento da 4gua seja obtido. Além disso, nota-se na
Tabela 10 o maior consumo energético dos sistemas, comparando-a a abordagem realizada na
Tabela 9. Portanto, para as simulacdes que serdo apresentadas adiante para condigdes de
temperatura variavel ao longo do dia das estagdes consideradas neste trabalho, ¢ coerente realiza-
las como na abordagem da Tabela 9 objetivando o menor gasto energético para o atendimento da

dupla demanda de energia térmica.

7.4 Projeto da maquina auxiliar.

O projeto da maquina auxiliar é importante para as simulagdes fora das condi¢des de
projeto. Um projeto superestimado torna o custo do equipamento elevado e no caso de

subestimado o torna pouco eficaz quando solicitado.

Para estimativa desse projeto foi adotada a maxima vazao volumétrica do sistema auxiliar
encontrada nas tabelas Tabela 8 e Tabela 9, correspondente a pior situacdo nas analises
anteriores, ou seja, 12,7 m3/h. A partir disto, a maquina simples auxiliar foi projetada novamente
para a temperatura média da estagdo primavera, da mesma forma como realizado para o sistema
dito principal, resultando no porte do condensador, evaporador e compressor mostrados na

Tabela 11.

Tabela 11 — Porte do condensador, evaporador e compressor para o sistema auxiliar

Maquina
simples

(s mc, )C [kW /K] 14,31
(e mc, )e [kW/K] 11,97

(Veam - Q) [m3/h] 12,70
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7.5 Simulacio das maquinas operando ao longo do dia

7.5.1 Vazées volumétricas dos compressores

A Tabela 12 apresenta as vazdes volumétricas do sistema principal, (Veam - £2), utilizadas
para o atendimento as demandas de carga térmica dos reservatorios quente e frio para a estagdes
verdo, primavera e inverno, respectivamente. Em todos os casos foi utilizada a amonia como
fluido refrigerante. E possivel notar que para satisfazer as demandas consideradas, as maquinas
independentes necessitaram de compressores mais robustos. Utilizando a maquina simples,
obtém-se como vantagem a utilizagdo de um unico compressor no sistema principal, mas que
também possui maior robustez quando comparado as maquinas em cascata e com duplo estagio
de compressdo. Com relagdo as maquinas em cascata e duplo estagio de compressdo, o porte
necessario dos compressores sdao bastante semelhantes, ndo apresentando diferengas

significativas.

Tabela 12 — Deslocamento volumétrico necessario dos compressores para diferentes estagdes (sistema principal).

Magquina ¢/

. Maquinas Maquma Maquina em duplo estagio de
independentes simples cascata ~
compressio
Resfriar ~ Aquecer Resfriar / Aquecer
Veriao
(Veam - ) [m3/h]? 19,2 - 11,4 9,5 - 9,5 -
(Veam - Q) [m3/R] - 6,1 - - 4,8 - 4,8
B
(Veam - ) [m3/h]? 14,5 - 15,6 11,8 - 11,5 -
(Veam - Q)[m3/h]" - 9,2 - - 10,5 - 9,5
bapmag
(Veam - Q) [m3/h]? 8,1 - 14,7 9,8 - 9,5 -
(Veam - Q) [m3/h]" - 24,8 - - 7,9 - 7,9

9 Vazio volumétrica do compressor do sistema de baixa temperatura.
"Vazio volumétrica do compressor do sistema de alta temperatura.
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E possivel ainda fazer uma comparagao entre a frequéncia de trabalho dos compressores da

Tabela 12 e a frequéncia do projeto inicial de cada maquina da Tabela 7. Definindo que a

frequéncia nominal de operacao do projeto ¢ 60 hz, ¢ possivel determinar a oscilagdo nessa

frequéncia para cada situagdo pela razao entre a vazao volumétrica do projeto e as utilizadas nas

simulagdes atuais, conforme pode ser conferido na Tabela 13.

Tabela 13 - Frequéncia de trabalho dos compressores (sistema principal).

Maquina c/

. Maquinas N{aquma Maquina em duplo estdgio de
independentes simples cascata ~
compressao
Resfriar ~ Aquecer Resfriar / Aquecer
Verao
Q[hz]® 81,5 - 40,0 41,0 - 49,0 -
Q[hz]' - 36,0 - - 30,0 - 30,0
e
Q[hz]® 61,5 - 55,0 51,0 - 59,5 -
Qlhz] - 54,0 - - 66,0 - 60,0
o T
Q[hz]® 34,5 - 52,0 42,5 - 49,0 -
Qlhz]' - 145,8 - - 50,0 - 50,0

A Tabela 14 apresenta as vazdes volumétricas do sistema auxiliar quando em

funcionamento, necessarias para suprir a demanda total considerada em momentos de maior pico,

como ja citado anteriormente. Percebe-se que as vazdes volumétricas entre a maquina em cascata

e com duplo estagio de compressdao sdo semelhantes. No caso da maquina simples ha um

pequeno incremento nessas vazdes nas estacdes verdo e primavera em relacdo aos outros

sistemas.

® Frequéncia do compressor do sistema de baixa temperatura.
' Frequéncia do compressor do sistema de alta temperatura.
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Tabela 14 — Deslocamento volumétrico necessario dos compressores para diferentes estagdes (sistema auxiliar).

Magquina ¢/

Maquinas Maquina Maiquina em L .
. . duplo estagio
independentes simples cascata ~
de compressao
Resfriar ~ Aquecer Resfriar / Aquecer
Verao
(Veam - Q) [m3/A] - 18,5 18,1 18,1
B e
(Veam - Q) [m3/h] - 6,7 5,8 5,3
e
(Veam - Q) [m3/A] - 20,7 21,9 21,6

Na Tabela 15, da mesma forma como efetuado na Tabela 13, ¢ possivel verificar a variagao

necessaria da frequéncia do compressor para satisfazer as demandas para as estagdes

consideradas.
Tabela 15 — Frequéncia de trabalho dos compressores (sistema auxiliar).
Maquinas Maquina Maquina Maquu’la.c/
. . duplo estagio de
independentes simples em cascata ~
compressio
Resfriar ~ Aquecer Resfriar / Aquecer
Verao
Q[hz] - - 87,5 85,5 85,5
; Prlmav er L e e e e e e e e e e
Q[hz] - - 31,6 27,4 25,0
V IﬁVerno VVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVVV
Q[hz] - - 97,8 103,5 102,0

Com as analises anteriores sobre a frequéncia de trabalho dos compressores € possivel notar

que em todos os casos estudados para as diferentes estacdes do ano, a faixa de frequéncia sempre

esteve dentro da margem de 15 e 150 hz, citada por FLORA (2008) como sendo a frequéncia

tipica de operacdo do compressor Scroll, tornando viavel a investigagdo e estudo mais

aprofundado sobre a velocidade varidvel do compressor para aplicacdo em sistemas de bomba de

calor.
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7.5.2 Comportamento das bombas de calor na estacido verao

A partir da Figura 7.4 verifica-se que os sistemas garantem agua quente e fria no edificio na
estacdo verdo utilizando as vazdes volumétricas apresentadas na Tabela 12, para a bomba de
calor principal, e Tabela 14 para a bomba de calor auxiliar. Exceto pelas maquinas
independentes, que como j& mencionado anteriormente, possuem a vantagem do controle
independente das demandas de energia, todos os outros casos necessitaram da adi¢do de carga
térmica auxiliar para que a temperatura do reservatorio frio nos horarios de maior demanda
mantivesse proxima a temperatura limite superior de 11,0°C considerada nas simulagdes, como
pode ser conferido no Detalhe A para melhor visualizagdo, e se refere a ampliagdo do grafico

entre 1 e 5 horas.
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Figura 7.4 — Variagdo da temperatura no reservatorio frio (Verdo).
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Ainda na Figura 7.4, ocorre a descontinuidade da temperatura em dois momentos, um entre
6 ¢ 8 horas e outro entre 16 e¢ 18 horas, indicadas pelas setas. Isso se deve ao desligamento e
acionamento, respectivamente, da maquina auxiliar utilizada para suprir a demanda faltante nos
momentos de maior pico de consumo do ar condicionado. Com relagdo a temperatura minima
atingida pela agua, abaixo de 0°C, ndo invalida a utilizacdo das maquinas independentes, pois de
acordo com JORDAN(2005), apud SILVA (2012) adicionando 20% de alcool na agua € possivel

um maior resfriamento do liquido sem seu congelamento.

A variagdo de temperatura no reservatério de agua quente utilizando os sistemas em
questdo pode ser conferida na Figura 7.5. Observa-se que no inicio a temperatura da agua ¢é
constantemente crescente, condizente com o momento de menor consumo de dgua no edificio,
atingindo um primeiro pico de temperatura e depois decaindo rapidamente, justificado pelo
primeiro momento de grande consumo de dgua quente no banho. Posteriormente, a temperatura
da agua volta a subir continuamente até atingir um segundo pico de temperatura maior que o
primeiro e, por fim, devido ao grande consumo de dgua quente entre 17 e 21 horas, a curva torna-

se descendente alcangando sua temperatura minima.

B0 -t - - ----F---f---=---f---q-------p---q----f---1

|

I

Sist. Independentes :
— Sist. cascata |
Sist. padrao |
|

|

|
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|

I

Sist. gas flash

Temp(°C)

Hora
Figura 7.5 — Variagdo da temperatura no reservatorio quente (Verao).
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Com o sistema padrao e separador de gas flash a temperatura da dgua manteve-se mais
elevada ao longo de quase todo o dia, alcancando a maxima temperatura em todos os casos entre
16 e 17 horas, e em seguida, apds o momento de maior consumo de dgua quente no edificio ¢

atingido a temperatura minima, por volta das 22 horas.

A Figura 7.6 apresenta os momentos em que a maquina auxiliar foi acionada e a energia
térmica retirada da dgua do reservatorio frio, utilizando os sistemas principais mostrados na
legenda. Na estacdo verdo, o sistema com separador de gas flash foi o que necessitou de menor

energia térmica auxiliar.

Nota-se que no horario entre 17 e 24 horas, a energia térmica resultante da maquina auxiliar
tornou-se prejudicada, pois nesse momento a diferenca de temperatura ¢ mais acentuada entre o
reservatorio frio e o ambiente, o que implica maiores diferencas de pressdo entre as fontes de

energia, prejudicando diretamente o desempenho da bomba de calor auxiliar.
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Figura 7.6 — Carga térmica do evaporador da maquina auxiliar (Verdo).

Na Tabela 16 encontra-se o resumo da demanda de carga térmica horaria média total, 0 £, €

fragdo da carga auxiliar horaria média, Qe,,,,, necessaria em relagdo a demanda total. E possivel
ver, que de toda a carga térmica hordria necessaria o sistema de maquinas independentes nao
necessitou de nenhuma carga térmica auxiliar, devido sua simplicidade no controle da carga
térmica demandada. Entre os sistemas que se faz necessario o uso da maquina auxiliar, o sistema
com duplo estagio de compressdao apresentou um leve incremento no atendimento as demandas
de 4gua fria, necessitando de 2,1% menos energia térmica auxiliar comparada a maquina simples

e, no caso da maquina em cascata a redugao foi de 1,0%.
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Tabela 16 — Demanda de carga e carga auxiliar fornecida (Verao).

Maquina ¢/

. Maquinas N{aquma Maquina em duplo estagio de
independentes simples cascata ~
compressio
Qr(kW.h) 196,4
Qoqux (KW . R) - 94,2 (47,9%) 92,1 (46,9%) 90,0 (45,8%)

Apesar de alguns sistemas ndo conseguirem suprir toda a demanda de carga fria, nota-se
que grande parte dessa demanda ¢ suprida pela utilizagdo da bomba de calor principal,

notavelmente nos horarios de maior pico de consumo, entre 19 e 24 horas.

O resumo do desempenho médio das maquinas principais para a estagdo verao ¢ mostrado
na Tabela 17. Verifica-se que para o efeito de aquecimento bastante aproximado através do
condensador o sistema com duplo estagio de compressao resultou maior energia térmica em seu
evaporador, o que justifica a menor necessidade do uso da méquina auxiliar conforme citado
anteriormente. Além disso, essa maquina também foi responsavel pelo maior coeficiente de
desempenho entre as bombas de calor em questdo. Conforme mostrado o desempenho da
maquina responsavel pelo resfriamento da agua utilizando as maquinas independentes tornou-se

prejudicado nesta estacdo.

Tabela 17 — Desempenho médio global das maquinas principais (Verdo)

Magquina ¢/

. Maquinas Mﬁquina Maquina duplo estgio
independentes simples  em cascata de compressio
Resfriar Aquecer Resfriar / Aquecer
Q. [kW] 20,56 13,00 13,20 12,64 13,07
Q. [kW] 16,26 10,61 8,85 9,10 9,64
w [kW] 4,29 2,38 4,35 3,57 3,43
CoP 3,79 5,46 5,07 6,10 6,62
Nad" 69,29 - 57,75 77,90 74,87
Naa” - 71,75 - 68,80 73,28

" Eficiéncia adiabética do compressor de baixa temperatura
¥ Eficiéncia adiabatica do compressor de alta temperatura
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Na Tabela 18 encontra-se o desempenho médio das maquinas auxiliares quando em
funcionamento e, além disso, o desempenho médio global do sistema (maquina principal +
maquina auxiliar). No caso da estagdao verdo, devido a grande demanda de energia térmica para
resfriamento da agua, fez-se necessaria carga térmica do evaporador da maquina auxiliar para
atendimento as necessidades de consumo no ar condicionado. Analisando as maquinas auxiliares
isoladamente, nota-se o melhor desempenho daquela maquina utilizada em conjunto com a

maquina em cascata.

Tabela 18 — Desempenho médio da maquina auxiliar e global dos sistemas (Verao)

Magquina ¢/
duplo estagio
de compressao

Maquinas Maquina Maquina
independentes simples em cascata

Magquina auxiliar

W [kW] - - 4,10 3,90 3,97
COP - - 3,54 3,68 3,56
Sistema global (maquina principal + maquina auxiliar)

Entretanto, fazendo uma anélise no desempenho médio dos sistemas como um todo
(maquina principal + maquina auxiliar) para alcancar os efeitos de resfriamento e aquecimento da
adgua, as maquinas independentes mostraram-se mais dispendiosas energeticamente. Em
contraste, o conjunto utilizando a maquina com duplo estagio de compressao apresentou o maior
COP entre as alternativas, sendo em média 22,89% mais elevado em relagdo a mais dispendiosa,
em seguida a maquina em cascata com 17,98% maior e, por fim, a maquina simples resultou em

um menor incremento, apenas 5,0%.

7.5.3 Comportamento das bombas de calor na estacio primavera

Para esta estacdo ocorre queda da temperatura ambiente, demandando com isso maior

energia térmica para aquecimento do reservatorio quente e menor para resfriamento do

80



reservatorio frio devido a menor perda de calor nas tubulacdes, reservatorio térmico € menor
utilizacao do ar condicionado. Isso ocorre a custa da variagdo da vazao volumétrica. Imaginando
entdo um compressor com vazao volumétrica variavel, a Tabela 12 mostra as vazdes para suprir a
demanda desta estagdo. E valido enfatizar que o sistema com deslocamento variavel precisa ser

mais bem estudado e detalhado a fim de obter um sistema mais homogéneo.

Também foi possivel garantir o atendimento as demandas, conforme pode ser conferida na
Figura 7.7 pela varia¢do da temperatura da adgua fria ao longo do dia. Da mesma forma como no
verao, nesta estacao foi incluida uma maquina auxiliar para alcangar os efeitos desejados, exceto

pelas maquinas independentes.
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Figura 7.7 — Variagdo da temperatura no reservatorio de agua fria (Primavera).

Verifica-se a partir do Detalhe B, ampliagdao do grafico entre os horarios de 1 e 6 horas, que

a temperatura maxima da agua ficou bastante proxima a temperatura limite superior estipulada
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nas simulagdes. Ainda ¢ possivel notar pelas setas, a influéncia da energia térmica auxiliar na

temperatura da 4gua, assim como ocorreu na estacao verao.

Na Figura 7.8 encontra-se a variacdo de temperatura da agua no reservatorio quente ao
longo do dia. O comportamento da curva ¢ semelhante a estagdo verdo, no entanto, devido a
temperatura ambiente ser menor nesta estacdo a demanda de agua quente torna-se maior,
resultando no acréscimo da energia térmica nos sistemas de bombas de calor, o que implica picos
de temperatura elevados da 4gua em seus momentos de pouco consumo, ¢ mesmo com a elevada
taxa de decaimento da temperatura nos periodos de grande consumo, os sistemas ainda

satisfazem a demanda.
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Figura 7.8 — Variagdo da temperatura no reservatorio quente (Primavera).

Para esta estacdo também houve necessidade de adicionar carga térmica auxiliar para que a
temperatura do reservatorio frio mantivesse proxima a temperatura limite superior nos horarios

de pico, conforme mostrado na Figura 7.9, entretanto, essa carga auxiliar foi consideravelmente
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menor em relacdo a estacdo verdo, justificado pela maior rejeicdo de calor através do

condensador, resultando em maior energia térmica no evaporador para a primavera.
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Figura 7.9 — Carga térmica do evaporador da maquina auxiliar (Primavera).

O sistema com duplo estagio de compressdo e separador de gas flash continua sendo o que
menos necessitou de energia térmica auxiliar para efeito de resfriamento da agua, porém, desta
vez, a energia térmica ¢ menor em relacdo a estagdo verdao. Além disso, verifica-se que em ambas
as estacdes, verao e primavera, a maquina auxiliar funciona em sua grande parte nos momentos
de menor pico de consumo de energia, conforme notado pela Figura 1.2, o que pode contribuir na
reducdo do valor da conta de eletricidade, imaginando o novo modelo de cobranga com taxas
diferenciadas de acordo com o horario de utilizacao (“Energia Smart”, 2013), que estabelece

tarifas de energia menor para consumo fora dos horarios de pico.

O resumo da demanda de carga fria total e de carga auxiliar horaria média para esta estagdo
pode ser conferido na Tabela 19. Desta vez, o sistema com duplo estagio de compressao
necessitou 5,5% menos carga auxiliar comparado a maquina simples e o sistema em cascata

4,0%.

Tabela 19 — Demanda de carga e carga auxiliar fornecida (Primavera).

Maquina c/

. Maquinas N{aquma Maquina em duplo estigio de
independentes simples cascata ~
compressio
QWL Ry AT
Qeaux(KW. h) - 45,6 (26,7%) 38,8 (22,7%) 36,1 (21,2%)
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Na Tabela 20 encontra-se o desempenho médio da bomba de calor principal para a estagao
primavera, assim como as cargas térmicas envolvidas. Nota-se, comparando a estacdo verdo, a
queda no desempenho da maquina responsdvel pelo aquecimento da dgua do conjunto de
maquinas independentes, justificado pela maior diferenca de temperatura entre a fonte fria ¢ a
fonte quente, ocorrendo o oposto no COP da maquina responsavel pelo resfriamento da agua,

devido a redu¢do na diferenga de temperaturas entre as fontes de calor.

Tabela 20 — Desempenho médio global das maquinas principais (Primavera)

Maquina ¢/

. Maquinas Mﬁquina Maquina duplo estagio
independentes simples em cascata de compressio
Resfriar Aquecer Resfriar / Aquecer
Q. [kW] 17,04 17,07 17,24 17,26 17,22
Q. [kW] 14,16 13,17 10,88 11,78 12,04
W [kW] 2,88 3,90 6,35 5,48 5,18
CcopP 4,91 4,38 4,42 5,30 5,65
Naa® 71,91 - 53,86 72,07 67,19
Naa* - 68,28 - 74,75 77,31

Com relagdo ao desempenho para as outras maquinas, ocorre um decréscimo comparado a

estacdo verdao, mas a maquina com duplo estagio de compressao continua apresentando o maior
COP.

Verifica-se na Tabela 21 o desempenho médio das mdaquinas auxiliares quando em
funcionamento e o desempenho médio global do sistema (maquina principal + méaquina auxiliar).
Nesta estacdo, a maquina auxiliar em conjunto com a maquina com duplo estadgio de compressao
obteve o maior desempenho, mas ¢ possivel verificar o aumento no desempenho de todas as

maquinas auxiliares em relagdo a esta¢ao verao.

¥ Eficiéncia adiabatica do compressor de baixa temperatura
* Eficiéncia adiabética do compressor de alta temperatura
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Tabela 21 — Desempenho médio da maquina auxiliar e global dos sistemas (Primavera)

Magquina ¢/
duplo estagio
de compressao

Maquinas Maquina Maquina
independentes simples em cascata

Sistema auxiliar

S : YA
W [kW] - - 1,01 0,83 0,74
coP - - 7,36 7,85 8,18
Sistema global (maquina principal + maquina auxiliar) R
coP 4,61 4,64 5,47 5,81

Comparando agora o desempenho do sistema global para alcancar os efeitos de
resfriamento e aquecimento da 4dgua, o conjunto das madaquinas independentes continuou
mostrando-se o mais consumidor de energia, ao passo que o conjunto utilizando a méaquina com
duplo estagio de compressdo novamente apresentou o maior desempenho entre as alternativas,
sendo em média 20,14% mais elevado em relagdo a maior consumidora, em seguida a maquina
em cascata com 15,17% maior e, por fim, a maquina simples resultando em um leve incremento
de 0,65%. Nota-se ainda o incremento no desempenho entre todas as maquinas em relagdo a

estacdo verao.

7.5.4 Comportamento das bombas de calor na estacio inverno

Dessa vez os sistemas sdo simulados para a estacdo inverno onde a temperatura ambiente
cai ainda mais. Esta ¢ a estacdo que demanda maior carga térmica para aquecimento da dgua, pois
além do consumo para o banho ser maior, as perdas de calor tornam-se maiores. Além disso, ¢
necessario elevar a temperatura da agua de reposicao da rede, que neste momento encontra-se em
seu menor valor, até a temperatura do reservatorio, o que demanda elevada energia térmica. O
oposto acontece no reservatorio frio, em que a infiltracdo de calor ¢ reduzida devido a pequena
diferenca entre a temperatura da dgua ¢ a do meio ambiente ¢ a demanda de utilizacdo do ar

condicionado encontra-se em seu menor valor.
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Além disso, para esta estacdo, a vazdo volumétrica do compressor do sistema responsavel
pelo aquecimento da agua do conjunto das maquinas independentes aumenta bastante devido a
maior demanda no consumo de dgua quente. O oposto ocorre com o deslocamento do compressor

do sistema para resfriamento da dgua, que reduz devido a menor demanda de ar condicionado.

A Figura 7.10 apresenta a variacdo da temperatura da agua fria ao longo do dia para os
sistemas abordados. Para esta estagdo, optou-se por nao fornecer carga térmica auxiliar ao
reservatorio frio, baseando-se na analise feita anteriormente com a Tabela 9 e Tabela 10.
Utilizou-se apenas a energia térmica resultante do evaporador da bomba de calor principal para

resfriamento a agua.

Como ¢ notavel, utilizando o sistema com maquinas independentes resulta em uma
variacdo de temperatura mais homogénea, sem grandes picos de temperatura. Com a utilizagao
das outras maquinas, observa-se um pico de temperatura até aproximadamente 12°C entre 4 e 8
horas e em seguida a temperatura decresce. Como nesta estagdo a demanda por ar condicionado ¢
pequena, e ainda a temperatura selecionada no ar condicionado para o conforto ¢ geralmente mais
elevada, pode ser possivel controlar o arrefecimento do prédio aumentando ou reduzindo a vazao

de dgua que passa através deste, mas esse controle ndao serd abordado neste trabalho.
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Figura 7.10 — Variagdo da temperatura no reservatorio frio (Inverno).
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Para suprir a demanda de agua quente nos horéarios de maior pico, € necessario elevar a
temperatura nos momentos de menor demanda para que no periodo de maior solicitagao de agua
quente seja possivel manter a temperatura acima da temperatura de conforto, como pode ser
conferido na Figura 7.11 que mostra a variagdo da temperatura da dgua ao longo do dia. Além
disso, energia térmica a partir do condensador da bomba de calor auxiliar faz-se necessaria para

suprir o alto consumo de agua quente do reservatorio em alguns momentos.
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Figura 7.11 — Variagdo da temperatura no reservatdrio quente (Inverno).

Comparando, através da Figura 7.11 e Figura 7.12, os momentos em que a maquina auxiliar
foi acionada e a variagdo de temperatura no reservatorio quente, verifica-se que a maquina
auxiliar em conjunto com a maquina principal ¢ acionada nos periodos de maior demanda de
agua quente, o que resulta na queda da temperatura da agua do reservatorio. Nos outros

momentos, apenas a maquina principal consegue atender solicitacdo de dgua quente.
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Figura 7.12 — Energia térmica do condensador da maquina auxiliar (Inverno).

Na Tabela 22 encontra-se o resumo da demanda de carga auxiliar na estagdo inverno para
cada maquina. Nota-se que apesar da alta demanda de energia térmica, a maquina principal ¢é
responsavel pelo resfriamento da agua do reservatorio frio e, além disso, consegue suprir mais
que 50% da demanda de agua quente, sendo a maquina auxiliar encarregada de fornecer a energia

térmica restante ao reservatorio quente, nessa tabela chamado de Q. 4y

Tabela 22 — Demanda de carga e carga auxiliar fornecida (Inverno).

Maquina c/

' Maquinas Maquma Maquina em duplo estégio de
independentes simples cascata ~
compressao
LQaUWeRy 323 ]
Qc.qux (KW . h) - 153,2(43,5%)  169,8(48,2%) 173,9(49,3%)

O desempenho médio global das méquinas principais estd mostrado na Tabela 23. O COP
da maquina responsavel pelo resfriamento da dagua utilizando o conjunto de maquinas
independentes mostrou-se elevado, decorrente da pequena diferenca de temperatura entre a dgua
e o meio ambiente, ocorrendo o oposto com a maquina responsavel pelo aquecimento da agua.
Mais uma vez, a maquina com duplo estagio de compressao obteve o melhor desempenho entre

as maquinas que necessitaram da maquina auxiliar para suprir a demanda.
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Tabela 23 — Desempenho médio global das maquinas principais (Inverno)

Magquina ¢/

Maquinas Maquina  Maquina .
. . duplo estagio
independentes simples  em cascata ~
de compressao
Resfriar Aquecer Resfriar / Aquecer
Q. [kW] 10,69 29,54 16,63 15,22 14,98
Q. [kW] 9,95 17,67 10,75 10,79 10,80
W [kW] 0,74 11,86 5,88 4,43 4,17
coP 13,44 2,49 4,65 5,87 6,18
Nad’ 77,95 - 55,37 69,22 68,89
Nad? - 51,55 - 76,41 77,53

O desempenho das maquinas auxiliares quando em funcionamento pode ser conferido na
Tabela 24. Em relacdo as estagdes verdo e primavera, verificou-se queda no desempenho dessas
maquinas nesta estacdo, o que pode ser justificado pela alta diferenga de temperatura entre fonte

fria e quente devido a baixa temperatura ambiente.

Tabela 24 — Desempenho médio da maquina auxiliar e global dos sistemas (Inverno)

Magquina ¢/

Maquinas Maquina Maquina .
. . duplo estagio
independentes simples em cascata ~
de compressao
Q. [kW] - - 24,03 25,00 24,99
W [kW] - - 9,83 10,70 10,39
COP - - 2,45 2,33 2,40
Sistema global (maquina principal + maquina auxiliar)
COP 3,13 3,96 4,49 4,66

Por fim, verificando o desempenho global dos sistemas, observa-se queda no COP em
todos os casos, entretanto o sistema utilizando duplo estdgio de compressdo permace o mais
eficiente energéticamente. Em temos percentuais, o conjunto utilizando a maquina com duplo

estagio de compressao resultou desempenho 32,83% maior em relacdo ao conjunto de méaquinas

Y Eficiéncia adiabética do compressor de baixa temperatura
? Eficiéncia adiabatica do compressor de alta temperatura
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independentes. Em seguida, o conjunto com a maquina em cascata conseguindo 30,29% maior e

enfim, o conjunto com a maquina simples alcangando desempenho 29,96% maior.
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8 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

- Conclusoes

Com relagdo a eficiéncia energética, foi possivel notar as vantagens conseguidas utilizando
a bomba de calor para efeito de aquecimento e resfriamento simultaneo em relagdo ao chuveiro
elétrico e ar condicionado. Além disso, fez-se a validacdo do modelo a partir da comparagao dos
resultados simulados como os experimentais ¢ o uso da ferramenta de Substituicdo-Newton-

Raphson para solugdo de sistemas nao lineares.

Verifica-se também, que a variacdo da vazdo volumétrica do compressor ¢ de grande
importancia para o bom funcionamento do sistema. Quando energias térmicas maiores sao
solicitadas, sdo necessarias vazdes maiores, ocorrendo o oposto quando a demanda térmica ¢
menor. Isso implica um sistema de controle de vazdo variavel do compressor que possibilite

atender os picos de demanda ao longo do dia e das estagdes do ano.

No que se refere ao comportamento das maquinas, o atendimento a demanda utilizando o
sistema com duas maquinas independentes confirmou ser mais simples pela facilidade de
controle individual de cada maquina, obtendo um desempenho razoavel na estagdo verdo. Na
estacdo inverno ocorre grande queda no desempenho da maquina responsavel pelo aquecimento
da agua, ocorrendo o oposto com a maquina responsavel pelo resfriamento da 4gua, justificado

pela baixa temperatura ambiente.

Entretanto, comparando o desempenho na estagdo verdo com o inverno, o sistema das
maquinas independentes obteve perdas mais significativas no desempenho global, cerca de
28,54%, comprovando assim a influéncia da temperatura do ambiente no desempenho das
maquinas. O sistema que resultou perdas menos expressivas, inferior a 15%, foi aquele com a
maquina simples, seguido pelo sistema com a méquina em cascata, menos de 16% e depois pela

maquina com duplo estagio de compressao com perda no desempenho inferior a 18%.
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A partir da média do desempenho atingido pelo sistema com separador de gas flash apenas
para o efeito de aquecimento nas estagcdes do ano consideradas neste trabalho, ¢ possivel verificar
a redugdo no consumo de eletricidade entre o chuveiro elétrico e compressor do sistema de
bomba de calor para alcancar a demanda similar de energia térmica para efeito de aquecimento.
A média desse COP ficou em torno de 3,6 e com isso ¢ possivel obter a efetiva economia de
energia em de aproximadamente 72% ao utilizar a bomba de calor para o aquecimento da dgua, o
que corrobora com a Figura 1.3 que mostra o consumo de energia para atingir o efeito de

aquecimento desejado.

Ademais, verifica-se que o sistema principal ¢ capaz de suprir grande parte da demanda de
energia térmica para aquecimento ou resfriamento da dgua necessitando na pior situacao, estagcao
inverno, no maximo 50% de fornecimento de energia térmica pela maquina auxiliar para alcancar

a demanda térmica necessaria.

Os resultados, aqui apresentados, mostram as vantagens da utilizacdo da bomba de calor
para finalidade de aquecimento e resfriamento de agua. Dentre as possibilidades, aquela que
apresentou maior desempenho em todas as situa¢des simuladas foi o sistema com duplo estagio
de compressdo. Além disso, nota-se claramente a maior energia térmica resultante em seu
evaporador para uma determinada energia térmica no condensador. Apesar do custo inicial desse
sistema ser mais elevado em relacao ao sistema de maquinas independentes, a longo prazo, pode
ser mais vantajoso pela reducio no consumo de eletricidade. E preciso, entretanto, que o sistema
de controle de deslocamento do compressor seja mais bem elaborado a fim de reduzir o custo

inicial e buscar melhor eficiéncia energética.

- Sugestdes para trabalhos futuros

O modelamento do sistema de controle do deslocamento do compressor ¢ um ponto
importante a ser elaborado e analisado, a fim de melhorar a eficiéncia energética do sistema e

tornar possivel o atendimento as demandas para as diferentes condigdes climaticas.
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O reservatdrio térmico pode ser estudado com maior detalhe, a fim de reduzir a sua perda
térmica e dimensiond-lo no sentido de reduzir essa perda, sem prejudicar o fornecimento de agua

para os edificios.

Verificar as irreversibilidades presentes no sistema e reduzi-las, com o proposito de

melhorar a efic4cia e rendimento do sistema ¢ um ponto a ser abordado.

Otimizar o sistema de bomba de calor, levando em consideragdo o custo e desempenho para

se obter um melhor custo x beneficio.
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APENDICE A - COMPARACAO DO METODO DE EULER E
RUNGE-KUTTA
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Hora

Variacdo da temperatura no reservatorio quente utilizando a bomba de calor em cascata.

% Método de Runghe-Kutta de 4a ordem implementado
h = 300

Mrepld (i)=Muso (i) * (Tconf-Trede) / (Tq (i) -Trede) ;

Mvoltald (i)=Mcir-Mrepl4d (i) ;

Tvoltal4d (i)=resist (Mcir,Mvoltald (i),Tg(i),Tamb (1))

Qreservqgl4d (i) =reservatorio (Tamb (i), Tqg(i));

k14 (i) = (Mvoltald (i) *cpg*Tvoltald (i) +Mrepld (i) *cpg*Trede-Mcir*cpg*Tqg (i) -
Qcqg (i) +Qreservgld (1)) / (Mg*cpq) ;
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Mrep24 (i) =Muso (i) * (Tconf-Trede) / ((Tq (i) +h*k14 (i) /2) -Trede) ;

Mvolta24 (i)=Mcir-Mrep24 (i) ;

Tvolta24 (i)=resist (Mcir,Mvolta24 (i), (Tg(i)+h*k14(i)/2),Tamb (1)) ;
]

[Qc24 (i) ]=newtoncasc ((Tqg(i)+h*k14 (i) /2),Tfl (1), Qmedloq('),Qmediof(i));
Qreservg24 (i) =reservatorio (Tamb (i), (Tg(i)+h*k14 (i) /2)

k24 (i) = (Mvoltaz4(i)~* cpq*Tvolta24(i)+Mrep24( i)* cpq*Trede—
Mcir*cpg* (Tqg (i) +h*k14 (i) /2)-Qc24 (i) +Qreservgl4 (1)) / (Mg*cpq) ;

Mrep34 (i)=Muso (i) * (Tconf-Trede) / ((Tg (i) +h*k24 (i) /2)-Trede) ;

Mvolta34 (i)=Mcir-Mrep34 (i) ;

Tvolta34 (i)=resist (Mcir, Mvolta34(') (Tq(i)+h*k24 (i) /2),Tamb (1)) ;

[Qc34 (i) ]=newtoncasc ((Tqg(i)+h*k24 (i) /2),Tfl (1), Qmedloq('),Qmediof(i));
Qreservqg34 (i) =reservatorio (Tamb (i ) (Tq( 1)+h*k24 (i) /2)

k34 (1) = (Mvolta34(')*cpq*Tvolta34( ) tMrep34 (1) * cpq*Trede—

Mcir*cpg* (Tqg (i) +h*k24 (i) /2) -Qc34 (i) +Qreservg34 (1)) / (Mg*cpq) ;

Mrep44 (i) =Muso (i) * (Tconf-Trede) / ((Tq (i) +h*k34 (i) /2) -Trede) ;

Mvoltad4 (i)=Mcir-Mrep44 (1) ;

Tvoltadd (i)=resist (Mcir,Mvoltadd (i), (Tg(i)+h*k34(i)/2),Tamb(i)) ;

[Qcd4 (i) ]=newtoncasc ((Tqg(i)+h*k34 (i) /2),Tfl (i), Qmedloq('),Qmediof(i));
Qreservgdd (i) =reservatorio (Tamb (i), (Tg(i)+h*k34 (i) /2)

k44 (1) = (Mvolta44(')*cpq*Tvolta44(1)+Mrep44( i) * cpq*Trede—

Mcir*cpg* (Tqg (i) +h*k34 (i) /2) -Qc44 (i) +Qreservgdd (1)) / (Mg*cpq) ;

Tg(i+l) = Tg(i) + h/6* (k14 (i) + 2*k24 (i) + 2*k34 (i) + k44 (i));

% Método de Euler implementado

delta=300

delTqg(i)=(Mvolta (i) *cpg*Tvolta (i) +Mrep (i) *cpg*Trede-Mcir*cpg*Tqg (i) -
Qcqg (i) +Qreservqg (i) )/ (Mg*cpq) ;

Tg(i+1l)=Tg (i) +delta*delTqg (i) ;
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