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RESUMO

RIBEIRO, Thyago Porfirio. ANALISE EXPERIMENTAL PARA AUMENTO DE
EFICIENCIA ENERGETICA DO CICLO DE REFRIGERACAO DE UMA UNIDADE
SATELITE. 2015. Monografia (Graduacdo em Engenharia Mecanica) — UniRV —
Universidade de Rio Verde, Rio Verde, 2015.

A refrigeracao € usada em muitas industrias, da fabricacdo de café instantaneo as mais
modernas técnicas cirurgicas em hospitais. Existem infinitas aplica¢des na inddstria nas quais
o calor é removido de um certo local ou de um material de forma a alcancar um efeito desejado.
Na inddstria alimenticia a refrigeracdo € um processo indispensavel na conservacdo de
alimentos, no entanto o consumo energético de uma unidade de refrigeracao € alto, dessa forma
é de suma importancia avaliar a eficiéncia energetica do ciclo responsavel por tal processo.
Devido as condicGes de fatores desfavoraveis ao uso de energia € mais que necessario fazer
analises para reduzir esse consumo, fazendo com que, empresas que investirem nessas reducdes
terem um retorno socioeconémico, essas reducdes no consumo as tornam mais competitivas,
pois 0 mercado da preferéncia a estas empresas. Portanto o presente trabalho tem por objetivo
desenvolver um modelo para analisar o desempenho de uma unidade satélite de refrigeracéo,
avaliar o desempenho real do ciclo e verificar melhorias a serem feitas com o objetivo de
otimizar o funcionamento da unidade. Verificou — se que o método de aumento na eficiéncia
energética no ciclo de -10 °C mostrou-se eficiente, aumentando o COP (Coeficiente de
Desempenho) do sistema de -10 °C, mas com a modificagdo tem — se uma diminuigdo do COP
(Coeficiente de Desempenho) do sistema de -3 °C. Essa diminuicdo no COP (Coeficiente de
Desempenho) é devido ao aumento das poténcias do sistema, poténcia do compressor e das

bombas, pois as analises foram feitas sem alteracéo na capacidade frigorifica.

PALAVRAS-CHAVE
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ABSTRACT

RIBEIRO, Thyago Porfirio. EXPERIMENTAL ANALYSIS FOR INCREASED ENERGY
EFFICIENCY OF A REFRIGERATION CYCLE OF THE SATELLITE UNIT. 2015.

Monograph? (Undergraduate in Mechanical Engineering ) - UniRV - University of Rio Verde,
Rio Verde, 2015 .

The cooling is used in many industries, the manufacture of instant coffee the modern
surgical techniques in hospitals. There are endless applications in industry where heat is
removed from a certain location or shape of a material to achieve a desired effect. In the food
industry refrigeration is an essential process in food preservation however the energy
consumption of a refrigeration unit is high, so it is of paramount importance to assess the energy
efficiency of the cycle responsible for this process. Because the conditions of unfavorable
factors when energy usage is more than necessary to analysis to reduce the latter, so that,
companies invest in these reductions have a socio-economic return, these reductions in
consumption make them more competitive because the market preferably these companies.
Therefore this study aims to develop a model to analyze the performance of a satellite unit
cooling, evaluate the actual performance of the cycle and verify improvements to be made in
order to optimize the operation of the unit. It found - that the method of increasing energy
efficiency in the cycle of -10 °C was efficient , increasing the COP (Coefficient of Performance)
-10 °C system, but with the modification has - a decrease in the COP (Coefficient of
Performance) of the system -3 © C. This decrease in the COP (Coefficient of Performance) is
due to increased system power, power of the compressor and the pumps because the analyzes

were made without change in the refrigerating capacity.

KEY WORDS

Cooling, thermal cycle, energy efficiency.
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1 INTRODUCAO

A refrigeracdo € amplamente usada na industria alimenticia, tanto para resfriamento
qguanto para congelamento de alimentos visando a conservacao de suas propriedades. Tais
processos tem aumentado gradativamente o consumo energético do planeta assim
consequentemente tornando 0s mais caros. A preocupagdo com 0 consumo energeético e com a
reducdo de custos tem resultado na realizacdo de inUmeras pesquisas e grandes investimentos
na area de refrigeracao.

A diminuicdo do impacto ambiental e visdo socioecondmica estdo sendo cada vez mais
procuradas e tem recebido grandes investimentos de empresas privadas, os retornos desses
investimentos além de diminuicdo do custo do produto reflete na imagem da propria empresa.
Portanto o investimento no seguimento de “consciéncia ambiental ” tem retorno muito viavel
com o preco medio da energia elétrica de R$ 543,8 por MW/h, Firjan (2015).

O consumo de energia de uma unidade satélite é consideravelmente grande, analises
no modo de operacdo se fazem mais do que necessarios. A analise do modo de operacéo, e
fazendo ajuste trabalhando com temperaturas no padrdo sem desperdicios traz bons resultados,
gerando a diminuicdo do custo da tonelada do produto acabado, iniciativas como a do Procel,
que vem desde 1987 investindo em eficiéncia energética, demonstra essa preocupacdo com a
melhoria destes processos, visto a demanda energética necessarias nas industrial alimenticias,
tanto em as outras industrias.

O grande problema na utilizacdo de sistemas de refrigeracdo de grande porte, é 0
superdimensionamento ou a escolha de equipamentos ineficientes que aumenta o consumo das
unidades satélites. O comportamento das industrias alimenticias atende o mercado, pedido e
demanda varia em determinadas épocas do ano, aumentando ou diminuindo a producédo e
consequentemente o0 consumo energético da planta. E viavel fazer alteracdes na unidade satélite
de maneira a diminuir o consumo de operacao do sistema de refrigeragéo.

O estudo se baseia na disponibilidade do projeto dessa unidade satélite trabalhando
com dois regimes de temperatura -3 °C e -10 °C, o reservatorio de liquido que trabalha no
regime de -10 °C receber o fluido refrigerante a uma temperatura de -3 °C, assim ndo aumenta
muito a carga térmica dentro do reservatorio, pois no projeto original o reservatorio de -10 °C
receberia fluido refrigerante do reservatorio com temperatura de +35 °C, com a modificacéo
fazendo com que o coeficiente de desempenho do ciclo melhor, assim tendo diminuigéo da

poténcia do compressor.



1.1 Objetivo

O Presente trabalho tem por objetivo desenvolver um modelo para analisar o
desempenho de uma unidade satélite de refrigeracdo, avaliar o desempenho real do ciclo e

verificar melhorias a serem feitas com o objetivo de otimizar o funcionamento da unidade.

2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste capitulo é feita a revisdo de trabalhos disponiveis na literatura, buscando-se
determinar parametros e métodos de analise que possam ser usados na resolucdo do modelo

proposto.

2.1 Revisdo de literatura

Salvador (1999) analisou a eficacia da variacdo de set — point (pardmetro) de pressao
e temperatura quando se trata de reducdo de energia. O estudo mostrou que o sistema de
refrigeracdo, um tunel de congelamento, que se torna eficaz com a modificacdo, de ndo mais
trabalhar em condi¢cbes maximas, quando € possivel diminuir a carga térmica,
consequentemente diminui o consumo de energia elétrica. A modificacdo mostrou-se eficiente
para variacfes em funcdo da maxima temperatura de evaporagdo com reducdo de até 7 % do
consumo para operacao com 80 % da carga térmica de produto. Verificou-se também que com
set — point ajustado pela rotina de otimizacdo do sistema, ou seja, variando conforme a
necessidade, faz com que o consumo de energia dos compressores tenha uma reducgéo de 9%
do consumo para operacdo com 80 % de carga térmica.

Gaspar, Pitanga, Goncalves (2004) estudaram a variagdo da umidade do ar em sistemas
de refrigeragdo para conservacdo e exposi¢do de alimentos pereciveis em ambiente aberto
utilizados em superficies comerciais. Apresentou-se diversos ensaios com a temperatura do
produto, velocidade do ar nas grelhas de insuflacéo e de retorno, interior dos produtos, entrada
e saida do evaporador. Baseado nesses dados, apresentou-se situagdes para o melhoramento do
sistema, como por exemplo diminuir o espagamento das aletas do evaporador. Apresentou-se
também consequéncias como o bloqueio das aletas devido o congelamento do vapor d’agua

presente no ar que condensa ao entrar em contato com as aletas, o que segundo 0s autores viria
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a aumentar consumo de energia, pois ocorreria um aumento nos ciclos de descongelacao j& que
€ usada resisténcias elétricas para realizar o mesmo.

Rahn (2006) realizou uma pesquisa na area da refrigeracdo de pescado, na qual
mostrou-se a relacéo entre pressdes de trabalho com o fluido refrigerante aménia (R-717) e o
acumulo de agua na instalacdo. O estudo revelou que sistemas de refrigeracdo operando a
pressao de ebulicdo inferior a atmosférica apresentam indices muito pequenos de contaminagéo
por agua. Analisando o fator energético visando reducéo de custos por motivos de dificuldades
no fornecimento e custos de energia encontrada nas condi¢des do projeto foi mostrado no estudo
que a energia estd sendo desperdicada nos sistemas analisados, para valores do fator
contaminante de 4gua na amonia variando de 2 a 19 % aumenta em vinte e duas vezes esses
custos com energia.

Tassini (2012) apresenta em seu estudo as diversas influéncias sofridas por um sistema
de refrigeracgdo: - acbes com impacto na pressédo de condensacao/descarga — agdes com impacto
na pressao de evaporagédo/succdo foram analisadas, tendo em vista o aumento da sua eficiéncia
energética, essas acOes tanto em forma de investimentos com gastos e com medidas
operacionais afim de melhorar seu desempenho, medidas mais simples como realizar purgas de
incompensaveis, limpeza, conservacdo dos condensadores sdo medidas operacionais simples
sem grandes custos. Mudancgas na automacao variando pressdao de succdo durante o ano para
trabalhar com a relagcdo de maior temperatura possivel e qualidade do produto final é viavel
devido as influencias climéticas dando impacto direto a presséo de condensacdo. Verificou-se
gue investimentos nesses sistemas de refrigeracéo é viavel pois 0 mesmo é dimensionado para
atender a maxima carga térmica o que na maioria do tempo ndo ocorre.

Buzelin (2003) analisou em um laboratério a redugdo de consumo de energia elétrica
proporcionada com o uso de inversor de frequéncia em um sistema de refrigeracdo, devido a
sistemas tradicionais usarem o controle on — off (liga — desliga) ha somente dois estados de
operacdo rotacdo maxima ou zero rotagdo um inversor de frequéncia se torna indispensavel na
reducdo de energia. O estudo foi realizado em um laboratério com set — point de 8 °C com
duracgéo de 24 horas, o resultado se mostrou promissor com uma diferenca de 34,64 % a menos
no consumo de energia do sistema com inversor quando comparados.

Com a intengdo de implantar outros meios de refrigerar um abatedouro de aves,
Benedetti (2010) realizou um estudo técnico e econdmico de um sistema de refrigeracdo por
ciclo de absor¢do amoénia-agua. Segundo o autor os sistemas de refrigeracdo por absorcéo, tem
a elevacdo da pressao do vapor oriundo do evaporador e destinado ao condensador é realizada

com o auxilio do fendmeno da absorcéo, devido ao qual o fluido refrigerante absorvido por um
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absorvente transforma-se em uma mistura na fase liquido. Devido as disponibilidades do
abatedouro como recuperacdo de energia térmica dos residuos do abatedouro, o sistema pode
ser parcialmente substituido dependendo da capacidade requerida do sistema de refrigeracéo.
Questdes energéticas segundo o estudo de caso se torna propicia a instalacao do sistema ja que
0 abatedouro é um ambiente potencial que, teoricamente, permitiria a obtencdo da fonte
energeética a um custo muito baixo, viabilizando a implantacdo do sistema de absorcao.

Pinelli (2008), realizou estudo que fez varias comparacdes de condensacdo com
resfriamento a ar e agua, analise da temperatura de evaporacao e condensacgédo do sistema de
refrigeracdo, analise da temperatura de descarga e calor de compressdo, analise da temperatura
de descarga e calor de compressao, COP (Coeficiente de Performance) total, COP (Coeficiente
de Performance) util e poténcia consumida também fez a comparacdo entre diferentes
frequéncias do motor 40, 50, 60 e 70 Hz e cargas térmicas de 1800, 1500, 1200 e 900 W
respectivamente em uma cémara frigorifica. O que possibilitou identificar valores de
temperaturas de condensacao maior nos ensaios com condensador resfriado a &gua comparada
com a do ar, esses resultados mostram que quanto maior o calor de compressdo, maior a
temperatura de condensacdo gerando maior consumo de energia, a analise do coeficiente de
desempenho apresenta valores menores para os ensaios realizados com condensacgdo a agua.

Silva (2014), analisou a possibilidade de aumentar a eficiéncia energética de um
sistema de refrigeracdo em um armazém de pescado, sua analise se fez na melhoria do
isolamento aumentou-se a espessura de isolamento de 150 mm para 200 mm e o valor do
coeficiente de transmissdo de calor da parede exterior passou de 0,228 W/m2K para 0,174
W/m2K e da parede interior de 0,233 W/m2K para 0,177 W/m2K. Na mudanca do sistema
simples de refrigeracdo para um de duplo estagio a proposta provoca uma poupanca de 13% no
consumo energético. Sdo 127.776 KWh de energia poupados que representam vinte mil e
guatrocentos e quarenta e cinco de reais a menos na fatura de eletricidade, mas ndo sendo viavel
devido ao custo de uma nova instalacéo.

Mendes (2014), analisou o sistema de refrigeracéo e a eficiéncia dos compressores de
ar comprimido. Para o sistema de refrigeracdo o uso de inversores de frequéncia nos motores
elétricos de compressores e ventiladores como forma de aumentar a eficiéncia energética de
fabricas de bebidas, além de usar um sistema Auto — Stage (inicia o sistema com parametros
pré-determinados, como exemplo a pressao do separador de liquido), que modula
automaticamente a operagdo de cada maquina. Analises da reducdo da temperatura de 1 °C na
condensacgdo se mostra importante, foi identificado uma reducéo de 3% a 10% no consumo de

energia. A recomendacdo € que o sistema opere com a maior pressao de succao possivel,
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objetivando o menor consumo de energia, a pureza do fluido refrigerante como a da aménia
sem 0 contaminante de &gua ou ar na instalacdo diminui o consumo de energia. Para ar
comprimido é notado que um dos problemas é os desperdicios tanto em vazamentos quanto em
mau uso do mesmo, secando esteiras ou até o chdo. As recomendacgfes seriam sempre manter
0s compressores em condicdes ideais de funcionamento, manter a temperatura de trabalho
correta para ndo superaquecer a maquina evitando o declinio na produgdo do ar comprimido
fazendo com que se force mais as outras maquinas ou a parada de producdo se estivar
trabalhando sozinho, fazer a purga de condensado dos reservatorios , a inclusdo de um
gerenciador, pois assim € possivel fazer um melhor controle, colocando ou parando maquinas
dependendo do consumo, séo algumas das recomendagdes do autor.

Cardoso (2014) prop6s um estudo de caso em um entreposto frigorifico, estudando 03
camaras e uma antecamara com temperaturas internas das camaras de -7 °C, -8 °C e -20 °C.
Identificou falhas no dimensionamento dos equipamentos de frio e prop6s mudancas, foi
calculado a carga térmica, e dimensionado equipamentos mais eficientes para suprir cada carga
calculada de cada camara. E feito o estudo econémico do gasto mensal dos equipamentos e 0
investimento para a substituicdo. Evidenciando a importancia de um dimensionamento correto

dos equipamentos para evitar o desperdicio de energia e, portanto, de recursos naturais.

2.2 Métodos de andlise de processos de Refrigeracdo

Segundo Stoecker, Jabardo (2002) a refrigeracdo industrial pode ser caracterizada pela
temperatura de operacdo. Com temperaturas mais baixas podem atingir valores entre -60 a -70
°C e 15 °C no limite superior. Outra forma de caracterizar a refrigeracdo industrial pode ser
descrita como sendo o processo utilizado nas indudstrias quimicas, de alimentos e de processos,

envolvendo dois tercos das aplicac6es a industria manufatureira e laboratorio.
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O ciclo de refrigeracdo tedrico esté apresentado na Figura 1.

5

l Valvula de
Expanséo

Consdensador

=

Compressor

(]

——

Evaporador

T

Fonte: Pinelle (2008, p.4).
Figura 1: Ciclo padrdo de compressdo a vapor.

Esse sistema de refrigeracdo € constituido do evaporador, compressor, condensador e
valvula de expansdo. O ciclo comega na entrada de fluido refrigerante no evaporador, na
aspiracdo desse pelo compressor, o fluido passa pelo condensador até o controle de vazéo e
pressdo na valvula de expansdo e a alimentacdo do evaporador com liquido saturado a baixa
pressdo. O estudo do ciclo padrdo é importante pois é nele que é baseado quanto téo eficiente é
o real, devido a sua aproximacao nos resultados finais de desempenho, além de outros dados
para se tirar do projeto como vazdo de refrigerante, vazdo volumétrica deslocada pelo

compressor e determinar com certa toleréncia as pressoes e temperaturas.



18

O ciclo de refrigeracdo P-h esta apresentado na Figura 2.

P (kPa) T
Ciclo Padrao
Ciclo real
P'c
Pc 2
Po
Ps
Po
=’.
h (ki’kg)

Fonte: Pinelli (2008, p.5).
Figura 2: Ciclo tedrico de refrigeracdo por compresséo de vapor.
De acordo com Stoecker, Jabardo (2002) o ciclo consiste dos seguintes processos:
e 1-2 compressdo isoentropica até a pressao de condensacao;
e 2-3 reducdo da temperatura do vapor seguida de condensacgdo até liquido saturado a
pressao constante;
e 3-4 expansao isoentalpica até a pressao de evaporacdo no dispositivo de expansao;
e 4-1 evaporacdo até o estado de vapor saturado a pressao constante.
Define-se como ciclo tedrico de refrigeracdo por compressao de vapor, um ciclo no
qual os processos sdo mais proximos aos do ciclo real. Desta forma, torna-se mais facil
comparar o ciclo real com o ciclo teérico, que terd melhor performance operando nas mesmas

condicdes do ciclo real Stoecker, Jabardo (2002).
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2.2.1Ciclo Real

O ciclo de refrigeracao real esta apresentado na Figura 3.
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Fonte: Procel (2005, p.40).
Figura 3: Diferencas entre o ciclo tedrico e o real de refrigeracéo.

Umas das grandes diferencas dos ciclos sdo as perdas de cargas e escoamento do fluido
refrigerante. Segundo Lopes (2007), durante o processo de compressdo ocorrem
irreversibilidades e transferéncia de calor para ou do meio. Portanto, a entropia pode aumentar
ou diminuir durante esse processo, pois a irreversibilidade e a transferéncia de calor do
refrigerante provocam uma diminuicdo da entropia. A pressdo do liquido que deixa o
condensador sera menor do que a pressdo do vapor que entra, e a temperatura do refrigerante,
no condensador estard um pouco acima daquela do meio para o qual o calor € transferido.

Ha perdas nas tubulacdes queda de pressdo nas linhas de descarga, liquido e de succéo,
assim como no condensador e no evaporador, temperatura do evaporador um pouco alta,
influenciando no volume especifico do fluido, diferencas analisadas no ciclo real com todas as

perdas e influéncia do meio envolvido, superaquecimento da suc¢do do compressor.

2.2.2 Coeficiente de desempenho

Segundo Stoecker, Jabardo (2002) defini —se COP como a relacdo entre a energia util,

que € o objetivo do ciclo, e a energia que deve ser paga para a obtengédo do efeito desejado. No
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caso de ciclos frigorificos esse efeito € a refrigeracdo, ao passo que o trabalho liquido representa

aquela quantidade que deve se pagar.

cop = 2 (1)

cp
Onde:
Q.,: Capacidade Frigorifica do Sistema (em kW)

Wep: Consumo de Poténcia do Compressor (em kW)

2.2.3Propriedades do fluido refrigerante: Amonia

A amonia anidra o R-717 é uma das melhores op¢6es para instalagdes de grande porte
devido a grande capacidade frigorifica, seu preco no mercado de aproximadamente 4,39 R$/Kg
em algumas distribuidoras e ao fato de ser natural e ndo prejudicar a camada de ozoénio.

Segundo Cleto (2005) a Aménia (NH;, ou R-717), se apresenta como um gas incolor,
mais leve que o ar e possui um odor muito forte inserido na sua composicao artificialmente,
servindo de alerta de vazamento, para que pessoas consigam sair do local antes de ocorrer
problemas com a sua inalagcdo, mesmo em concentracGes muito pequenas desde 5 ppm. Com
cerca de 35 ppm 0 gas ja se torna nocivo para a saude, sintomas iniciais como dificuldade de
respirar e ardéncia nos olhos, boca, garganta e em machucados expostos ja comecam a
incomodar. O volume de amobnia produzido pelo homem é equivalente a apenas 3% da
guantidade total presente na natureza. Além disso, a amonia é altamente sollvel em agua,
formando uma solugdo conhecida como hidroxido de aménia, ou no Brasil, amoniaco,

(NH,OH), séo apresentadas mais algumas propriedades na Tabela. 1.
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As principais propriedades fisicas da aménia anidra séo:

TABELA 1 — Propriedades fisicas da am6nia anidra.

Férmula Molecular NH,

Massa Molecular 17.03 kg/kmol
Ponto de Ebuli¢do a 1.0 atm -33.4°C

Ponto de Congelamento a 1.0 atm -717.9°C
Pressdo Critica 113.5 bar
Temperatura Critica 132.4°C
Volume especificoa 1.0 atme 0 °C 1.2954 m3/kg
Densidade do liquido saturado a 35.0 °C 587.4 kg/m3
Ponto de Ignigéo 651 °C

Fonte: CLETO (2005, p.3).

2.2.4Compressor tipo parafuso

Segundo Procel (2005) os compressores tipo parafuso podem ser classificados como:
de parafuso simples e de parafuso duplo. Os compressores tipo parafuso duplo sdo mais
utilizados que os simples, devido ao fato de apresentar eficiéncia isoentropica ligeiramente
maior, em torno de 3% a 4%. Na Figura 4 é mostrado dois rotores de um compressor tipo

parafuso vista de frente desmontado parcialmente dentro da carcaca.
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Fonte: Proprio autor.
Figura 4: Rotores macho e fémea de um compressor parafuso dentro da carcaca.

E apresentado na Figura 5 um fluxograma de um sistema de resfriamento por 6leo

usado em alguns compressores parafuso.
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Fonte: Cleto (2005, p.31).
Figura 5: Fluxograma de compressor parafuso com sistema de resfriamento de éleo por
termo-siféo.

1. O compressor tipo parafuso tem seu funcionamento acionado por um motor elétrico,
onde o rotor macho aciona o rotor fémea que fica no interior da carcaga do mesmo. Com 0
acionamento o fluido refrigerante entra pela parte superior e sai pela parte inferir do compressor
a descarga. Com esse movimento de deslocagéo o rotor macho encaixa no rotor fémea gerando
a compressao.

2. O fluido refrigerante comprimido é deslocado para o dentro do vaso de pressao que
fica interligado com o compressor o fluido refrigerante sai pela descarga.

3. O fluido refrigerante é deslocado até o condensador por diferencga de pressao, dali ele
passa pelo processo de condensacao, diminuindo a pressdo e temperatura do fluido.

4. Apos passar pelo condensador desce por diferenca de pressao até o reservatorio de
liquido, dai o fluido é distribuido para o separador de liquido, e segue no sistema de
refrigeragéo.

5. O ¢6leo usado para a lubrificacdo do compressor fica em um sistema fechado dentro
do vaso de pressao, € resfriado com o fluido refrigerante dentro do termo — sifdo, o éleo €
transportado por de uma bomba de 6leo para as partes mecénicas do compressor como: atuador
de capacidade, mancais, selagem de liquido entre os fusos e injecdo de liquido nos modelos

mais simples.
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2.2.5Condensador evaporativo

O condensador consiste em uma estrutura com ventiladores na parte superior, no
interior os blocos serpentina, a quantidade de blocos depende da capacidade requerida do
sistema, bombas de &gua do lado de fora da estrutura, separadores de &gua entre os ventiladores
e 0s blocos serpentina para os ventiladores ndo puxarem toda a 4gua e sim 0 méaximo de ar

quente e reservatorio de dgua abaixo da estrutura como mostrado na Figura 6.

Descarga do
Secglo de Dessuperaquecimento Compressor
C -
mRRRWWAR|RW]RR|R
( TubulogBo de
) |~ Refrigerante
/
) | Refrigerante
( Liquido
-
Z N -
T G
O e <} Purga

Fonte: Procel (2005, p.113).
Figura 6: Condensador evaporativo.

Apos o fluido refrigerante ser comprimido, por diferenca de pressao é forgado a passar
pelo condensador pela descarga do compressor, em estado de gas superaquecido na entrada, 0
fluido volta a ser liquido na saida do condensador, pois € resfriado com a agua que € distribuida
em cima dos blocos serpentina, e com a ajuda dos ventiladores que retira o ar quente resultado

desse processo.
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2.2.6 Evaporador

O evaporador faz com que o fluido refrigerante absorva calor do meio, fazendo com
que o fluido mude de estado fisico passando de liquido para vapor. E necessario um bom
dimensionamento do mesmo para que ndo ocorra perdas de carga desnecessarias ou até a ma
operacdo do mesmo, pois tem que se considerar ciclos de degelo para ndo ocorrer bloqueios
entre as aletas ou na frente dos ventiladores devido a neve que se junta, além do
dimensionamento certo para cada caso, pois evaporadores de grande porte ha gasto
desnecessario de energia ou pequeno demais ndo vai atender o dimensionamento de frio da

camara.

2.2.7Dispositivo de Expansao

O dispositivo de expansdo, nada mais é do que o canal do qual produz o rebaixamento
de pressdo, e devido as propriedades dos fluidos refrigerantes abaixando a pressdo, diminui a
temperatura, e assim por diferenca de pressao, o liquido continua seu trajeto seguindo o sistema
de refrigeracdo até o evaporador.

Outra caracteristica desse dispositivo € o controle da vazdo de fluido refrigerante que
circula dentro do evaporador, pois um evaporador inundado ndo faz a troca de calor com o
ambiente com toda a sua eficiéncia, gerando maior retorno de liquido ao separador de liquido,
desta forma ocorrendo o desperdicio. O diametro do orificio de passagem garante esse

funcionamento correto, dependendo do tamanho do evaporador e do fluido refrigerante

2.2.8Unidade satélite

A aquisicdo de uma USAT, se mostra com 6timos beneficios, como nela tem todos os
equipamentos necessarios para realizar o ciclo de refrigeracdo completo, a mesma pode ser
instalada 0 mais proximo possivel das camaras do frigorifico, isso faz com que o custo com
tubulacdo e quantidade de fluido refrigerante seja bem menor. Na Figura 7 apresenta — se 0

esquema de uma unidade satélite.
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Fonte: Catalogo Mycom (2008).
Figura 7: Unidade satélite de refrigeracao.

A unidade satélite (USAT.) é protegida pela carcaca exterior, é equipada com todos
0s sistemas de seguranca, vem montada da fabrica agilizando a instalacéo, tem grande
mobilidade para manutencgéo e devido as possibilidade de desmontar as portas facilitando a
retirada dos equipamentos, vem com toda a automacao feita precisando fazer alguns ajuste
para atender o processo de refrigeracdo corretamente.

Uma grande parcela do custo de instalacdo de um sistema de refrigeracdo é a tubulacéo
segundo Telles (2008). O valor das tubulagdes representa, em média, 20% a 25% do custo total
da instalacdo, em média 45% a 50% do custo total da montagem de todos os equipamentos, 0
projeto das tubulagbes custa em média 20% do custo total do projeto da indistria. Com a
disponibilidade da USAT. Sua instalacdo pode ser o mais proximo dos ambientes a serem
refrigerados, esse custo diminui e muito o volume de fluido refrigerante e devido a esse fator
de proximidade ja que as tubulagdes reduziram muito de comprimento.

A USAT. Estudada tem a disponibilidade de aplicagdo do projeto, pois trabalha com
dois regimes de temperatura, contém dois compressores parafusos tipo parafuso trabalhando no
regime de -10 °C com capacidades de 1.193.000 kcal/H e 758.700 kcal/H e outro parafuso tipo
parafuso no regime de -3 °C que tem capacidade de 1.876.000 kcal/H.



3 MATERIAIS E METODOS

O desperdicio de energia elétrica se torna muito grande quando se fala em
dimensionamento de sistemas de refrigeracdo. Na maioria das vezes é feito um
superdimensionamento dos equipamentos para atender a demanda atual e a demanda prevista
para um possivel crescimento da indUstria.

Visando um melhoramento da eficiéncia energética, e com a disponibilidade do projeto
da unidade satélite, na qual séo dois regimes de operacdo -3 °C e -10 °C ¢ feita uma analise
visando modificar o fluxograma de refrigeracdo. Essa modificagdo consiste na interligacdo do
fluido a temperatura de -3 °C direto para o sistema de -10 °C, o qual antes o regime de -10 °C
era alimentado por aménia na pressao de 1351,321 kPa a 35 °C.

Séo feitas as andlises do sistema novo, as novas condi¢des de operacdo da USAT. E
comparando — 0s com o sistema antigo, por meio dos resultados do coeficiente de desempenho
dos dois regimes.

3.1.1 Analise dos ciclos

Segundo Procel (2005) a primeira lei da termodindmica mostrada na equagéo 2,
estabelece que energia ndo pode ser criada nem destruida, mas somente transformada, entre as

varias formas de energia existentes. A equacado ¢é dada por Primeira Lei da Termodinamica:

2

dE . . _ Ve , Vs?
ﬁ=Q—W+ Zme he+7+gze —st hs"‘T"'ng (2)

Na qual:

dE _— . N

pralk taxa de variacdo da energia no interior do volume de controle;

(Q: é a taxa de transferéncia de calor para o volume de controle;

W' é o trabalho por unidade de tempo realizado pelo volume de controle.

. Ve? . . .
Y m, (he + =+ gze): € 0 somatorio das energias que entram no volume de controle
2

. .. . . Ve?
devido aos fluxos de massa que atravessam a superficie de controle (h,= entalpia especifica, %

¢ a energia cinética especifica e gz,, € a energia potencial especifica nas entradas);
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. Vs? . L. .
Y (hg + — 4 gz, ): é 0 somatério das energias que saem do volume de controle
2

devido aos fluxos de massa que atravessam a superficie de controle (hs= entalpia especifica,

2

Vs ., . - g . P . . s en ,
—- € aenergia cinetica especifica e gz, é a energia potencial especifica nas saidas);

3.1.2 Poténcia tedrica de compressao

A poténcia tedrica de compressdo é a quantidade de energia por unidade de tempo que
é fornecida ao fluido refrigerante para elevar a pressdo do ciclo. Desprezando-se o fluxo de
calor por ser uma compressao adiabatica e isentrépica. No ciclo real, o compressor perde calor
para 0 ambiente, no entanto essa perda de calor € desprezivel, em um processo adiabatico o gas
muda sua condicdo sem absorver nem passar calor do ou para 0 ambiente, durante o processo e
também é necessario calcular a poténcia para as bombas, considerando regime permanente e
desprezando-se as variagOes de energia cinética e potencial, a poténcia dos compressores e das

bombas é dado por:
W = m(he — hs) (3)
3.1.3 Calor rejeitado no condensador

A funcdo do condensador é retirar calor do fluido refrigerante, transferindo-o para o
meio de resfriamento. Essa taxa de transferéncia de calor no condensador é determina por Q.
Considerando regime permanente, a ndo realizacdo de trabalho e desprezando-se as variacdes

de energia cinética e potencial tem-se que:

Qy = m(hs — he) 4)

3.1.4 Capacidade frigorifica

A capacidade frigorifica é a quantidade de calor, por unidade de tempo, retirada do
meio que se quer resfriar. Para o calor absorvido no evaporador Q,. Considerando regime
permanente, a ndo realizacdo de trabalho e desprezando-se as variagdes de energia cinética e

potencial tem-se que:
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Q. = 1(hs — he) (%)

3.1.5 Dispositivo de expanséo

Para os dispositivos de expansao o processo teorico é adiabatico, ndo hé realizacao de
trabalho e existem apenas uma entrada e uma saida. Assim, tem-se que: a entalpia de entrada
do dispositivo e saida serdo iguais, ou seja: h, = hy

Nas Figuras 8 e 9 mostra-se os modelos de fluxograma do regime -3 °C e regime -10
°C da USAT em estudo.

A interligagdo dos dois regimes mostrada na Figura 10 no ponto 11, é feita de maneira
a se aproveitar a pressdo de bombeio das bombas do regime de -3 °C com uma pressdo de
641,325 kPa tornando-se possivel alimentar o separador de liquido do sistema de -10 °C que
estd com uma pressdo interna de 291,325 kPa devido a diferenca de pressdo o liquido é
bombeado para o separador do sistema de -10 °C. N&o seré necessario fazer modificacdo para
o sistema de bombeio do separador de -3 °C para realizar a interligacdo, pois a pressao de
bombeio mantem sem diminuicdo, atendendo a de projeto, de 641,325 kPa.

As cores amarela, vermelha e azul nas figuras 8, 9 e 10 séo:

e Amarelo: linhas de amdnia liquida a baixa pressdo e baixa temperatura;
e Vermelho: linhas de aménia a alta pressao e alta temperatura;

e Azul: linhas de sucgdo, amonia em estado de vapor saturado seco.
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Fonte: Proprio autor (2015).
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Figura 9: Fluxograma de refrigeracdo regime -10 °C.
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Figura 10: Fluxograma de refrigeracédo regime -3 °C e -10 °C com interligacéo.
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3.1.6 Metodologia aplicada

Os modelos matematicos para estudo destes ciclos de refrigeracdo foram obtidos

através da analise da primeira lei da termodinamica. Para ambos os métodos foi considerado

que:

10.

11.

Pressdo de condensacdo igual para os dois ciclos, pois 0 condensador € 0
mesmo.

Troca de calor a pressdo constante, processo reversivel.

Compressao adiabatica passando de fase de vapor saturado seco para a fase de
vapor superaquecido.

Expansao irreversivel adiabatica, passando da fase de liquido saturado para a
fase de vapor saturado imido com titulo baixo.

Ganho de calor a pressdo constante processo reversivel passando de uma
mistura de liquido e vapor saturado.

Considerado pressdo absoluta (pressdo manométrica somando com a pressao
atmosférica de 101,325 kPa) para obtencdo das propriedades termodinamicas.
Para andlise do regime -3 °C € considerado somente uma bomba, o0 mesmo é
feito para o ciclo de -10 °C.

Para andlise do regime -10 °C é considerado somente um compressor.

Para o calor absorvido no evaporador do sistema de -10 °C € considerado a
capacidade de refrigeracio de projeto de Q,: 2025419161 kW/h.

Para o calor absorvido no evaporador do sistema de -3 °C é considerado a
capacidade de refrigeracéo de projeto de Q,: 20323425 kW/h.

No sistema interligado considera — se somente um condensador para o0s dois

sistemas.

Para o sistema de -3 °C, como mostrado na Figura 8, sdo feitas as consideragdes:

No ponto 1, saida do evaporador, aamonia esta pressao de 391,325 kPa, que se mantém

na succao do compressor, ponto 2. No ponto 3, entrada do condensador, a amdnia esta a uma

pressdo de 1351,325 kPa, que se mantém no ponto 4, saida do condensador. Ao deixar o

condensador, a amonia escoa pelo dispositivo de expanséo. Ao sair do dispositivo de expanséo,

ponto 5, a pressdo da amonia diminui e se torna a mesma de suc¢do do compressor. No ponto

6, entrada das bombas, a pressdo da aménia é a mesma dos pontos 5, 2 e 1. No ponto 7, saida

das bombas, a pressdo é de 641,325 kPa. Ao sair das bombas a amdnia escoa por outro



33

dispositivo de expansdo e, ao deixa-lo, ponto 8, a pressdo diminui até a pressdo de evaporacéo,
no ponto 1.

Para o sistema de -10 °C, mostrado na Figura 9, sdo feitas as consideracoes:

No ponto 1, saida do evaporador, a amoénia esta com pressédo de 291,325 kPa, que se
mantém na suc¢do do compressor, ponto 2. No ponto 3, entrada do condensador, a aménia esta
a uma pressdo de 1351,325 kPa, que se mantém no ponto 4, saida do condensador. Ao deixar o
condensador, a amdnia escoa pelo dispositivo de expansdo. Ao sair do dispositivo de expanséo,
ponto 5, a pressdo da amdnia diminui e se torna a mesma de suc¢do do compressor. No ponto
6, entrada das bombas, a pressdo da amonia é a mesma dos pontos 5, 2 e 1. No ponto 7, saida
das bombas, a pressdo é de 541,325 kPa. Ao sair das bombas a amdnia escoa por outro
dispositivo de expansao e, ao deixa-lo, ponto 8, a pressdo diminui até a pressdo de evaporacéo,
no ponto 1.

Para o sistema interligado, mostrado na Figura 10, s&o feitas as consideragdes:

No ponto 1, saida do evaporador, aaménia esta pressdo de 291,325 kPa, que se mantém
na succdo do compressor de -10 °C, ponto 2. No ponto 3, entrada do condensador, a amdnia
estd a uma pressdo de 1351,325 kPa, que se mantém no ponto 4, saida do condensador. Ao
deixar o condensador, a amoénia escoa pelo dispositivo de expansdo. Ao sair do dispositivo de
expansdo, ponto 5, a pressdo da amonia diminui e se torna a mesma de sucg¢do do compressor
de -3 °C, de 391,325 kPa, no ponto 6. No ponto 7, entrada das bombas, a pressao da aménia é
a mesma dos pontos 5 e 6. No ponto 8, saida das bombas, a pressdo é de 641,325 kPa. Ao sair
das bombas a amonia escoa para dois dispositivos de expansao, o dispositivo de expansao na
entrada do evaporador do sistema de -3 °C no ponto 9 e para o dispositivo de expansao de
alimentacdo do separador do sistema de -10 °C no ponto 11. Ponto 10, saida do evaporador,
pressdo de 391,325 kPa, a mesma dos pontos 5, 6 e 7. No ponto 12, entrada das bombas, a
pressdo da amdnia é a mesma dos pontos 11 e 2. No ponto 13, saida das bombas, a presséo é de
541,325 kPa. Ao sair das bombas a aménia escoa por outro dispositivo de expansao e, ao deixa-
lo, ponto 14, a pressdo diminui até a presséo de evaporagao, no ponto 1.

No ponto 11, na interligagdo do sistema acontece o sub resfriamento do liquido na
entrada da valvula de expansdo que provoca o aumento da capacidade frigorifica do sistema
sem aumentar a poténcia consumida. A capacidade de um sistema de refrigeracdo é a taxa a
qual o sistema removera calor da cAmara a ser refrigerada. No sistema tipico o sub resfriamento
ocorre no final do condensador, onde tem perda de calor que resulta na diminuicdo da
temperatura no reservatério de liquido. Quando acontece esse sub resfriamento tem — se menor

vazdo massica de refrigerante para a mesma carga térmica, a poténcia tedrica de compressao
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também diminuird devido a reducdo de vazdo e o calor no liberado condensador também
diminuird. Outra vantagem do sub resfriamento € diminuir a possibilidade de ocorrer
vaporizacdo do fluido refrigerante na linha de alimentacéo do separador.

Para usar as equacdes 3, 4 e 5 é necessario determinar as vazdes massicas e entalpias
em cada ponto. Neste trabalho, as entalpias sdo calculadas pela biblioteca de propriedades
termodinamicas REFPROP 8.0 (LEMMON; HUBER; MCLINDEN, 2007).

O coeficiente de desempenho do ciclo é dado pela equacao 6:

0,

COP -_— (6)
We + Wpg

Onde:
Q,, - Calor absorvido no evaporador;
W, - Poténcia do compressor;

Wy - Poténcia da bomba.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste capitulo sdo analisados os resultados obtidos através da comparacdo dos dois
ciclos mostrando as alteraces no desempenho dos sistemas de refrigeracdo por compresséo de

vapor.

4.1.1 Resultados obtidos

Determinando-se as pressfes e entalpias de cada ponto é possivel encontrar as
poténcias dos compressores, das bombas, calor absorvido e o coeficiente de desempenho do
ciclo.

Para o sistema de -10 °C com uma pressdo de condensacao de projeto de 1351,325 kPa
e variando de 1251,325, 1151,325 e 1051,325 como mostra a Figura 11, tem — se um ponto de
partida para iniciar as comparagoes.

Na Figura 11 mostra-se a variacdo do COP em funcdo da escala de aumento do COP
pela pressdo de condensacgdo, no ponto de maior COP menor pressdo de condensagédo e maior

pressdo de condensacdo menor COP.
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Fonte: Proprio autor.
Figura 11: COP em funcdo da presséo de condensacao.
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Observa — se na Figura 11 que o menor COP ocorre a uma pressdo de condensacéo de
1351,325 kPa, de 4,8, assim com a diminuicdo da pressdo de condensacgéo para 1251,325 kPa
tem-se um aumento de 0,3626 no COP, com a pressdo de condensacdo em 1151,325 kPa o
aumento é de 0,8025, com pressdo de condensacao de 1051,325 kPa o COP ¢é de 6,1972.

Verifica — se que o COP ¢é inversamente proporcional a pressdo de condensagdo, o
COP do ciclo aumentou quando mudou — se a pressao de condensacéo de 1350 kPa para 1050
kPa, o coeficiente de desempenho do ciclo aumentou em 1,3443. A diminuicdo da pressdo de
condensacéo é possivel com praticas operacionais como: limpeza dos bicos ejetores de agua
nos blocos serpentina, renovacao de dgua, que garantem uma maior diferenca de temperatura
entre a agua e o fluido refrigerando no condensador, tratamento eficiente da agua dos
condensadores, afim de evitar a formacéo de incrustacdes que diminuem a area de troca térmica
ou mesmo instalando um dessuperaquecedor que retira calor sensivel do fluido refrigerante
antes dele entrar no condensador, este pode ser feito com um trocador de placa dimensionado
conforme a necessidade e troca calor com agua.

No gréfico da Figura 12, mostra-se a variacdo da poténcia requerida no compressor em
funcdo da pressdo de condensacdo. Verifica-se a diminuicdo na poténcia requerida do
compressor com a diminuicéo da pressdo de condensacgéo, o que explica o aumento do COP e

a capacidade frigorifica se mantem a mesma de projeto.
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Fonte: Préprio autor.
Figura 12: Poténcia do compressor em funcao da presséo de condensacao.
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Na figura 13 apresenta-se a variacdo da poténcia requerida pelas bombas em funcéo
da pressdo de condensacéo. Verifica-se que a poténcia das bombas néo se altera devido a manter
o fluxo de massa e pressdo de trabalho constante de 541,325 KPa. As entalpias de entrada nem

de saida se manterem praticamente constantes.
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Fonte: Préprio autor.
Figura 13: Poténcia das bombas em funcéo da presséo de condensacao.

Dando sequéncia nas andlises de aumento do COP, na figura 14 apresenta-se variaces
do COP em funcdo da presséo de condensacao no ciclo modificado simulando-se um aumento
no sub resfriamento do liquido de alimentacdo do separador. Na interligacdo feita entre os dois
regimes no ponto 11, que é alimentado com amdnia a uma pressao de 641,325 kPa da Figura

10 e variando a pressédo de condensacgdo de 1351,325 kPa até 1051,325 kPa como na Figura 11.
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Fonte: Préprio autor.
Figura 14: COP em funcdo da pressdo de condensacao com sub resfriamento.

Observa-se na Figura 14 que mudando — se a alimentacédo do separador, com amdnia
a uma menor pressdo em consequéncia a uma temperatura também inferior a de condensacéo,
0 COP aumentou de 5,3613 para 6,5965. Verifica — se também que o COP aumento de 1,7436
em relacdo ao ciclo do regime de -10 sem modificac&o.

Na Figura 15 apresenta-se a variacdo da poténcia do compressor em funcéo da pressao
de compresséo.
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Fonte: Proprio autor.
Figura 15: Poténcia do compressor em funcdo da pressédo de compresséo.
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Verifica — se na Figura 15 que na condicdo de maior presséo de condensagéo e com o
liquido sub resfriado, a poténcia do compressor € de 3,7698 kW, menor do que a poténcia sem
o sub resfriamento que era de 4,1656 kW, ou seja, uma diminui¢éo de 0,3958 kW, nas melhores
condigdes, ou seja, com pressdao de condensagcdo menor, a poténcia do compressor chega a
3,0654 kW.

A poténcia das bombas, que também afetam o COP, no entanto, assim como na Figura
13, esta se mantém constante com a mesma poténcia pois ndo houve alteracdo em seu
funcionamento.

Para o sistema do regime de -3 °C, feito as analises da mesma maneira do sistema do
regime de -10 °C, alterando a pressdo de condensacdo. Na Figura 16 apresenta — se variacoes

no COP em funcéo da pressao de condensacgédo do regime de -3 °C.
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Fonte: Préprio autor.
Figura 16: COP em funcdo da presséo de condensacao.

Verifica — se na Figura 16 que a diminuigéo da presséo de condensacgéo resulta em um
COP elevado, ou seja, uma alta eficiéncia do ciclo. Com pressdo de condensacdo de
1351,325 kPa COP tem valor de 6,17 conforme tem diminui¢do na pressao de condensacao o
COP chega a 8,2 na analise com a pressao de 1051,325 kPa.
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Na Figura 17 verifica — se a diminui¢do do COP, apds a alteracdo feita no ciclo, ponto
11 da Figura 10.
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Fonte: Proprio autor.
Figura 17: COP em funcdo da pressdo de condensacao.

Verifica — se que na Figura 17 a diminui¢do do COP de 3,36 para uma pressdo de
condensacéo de 1351,325 kPa, para um aumento do COP chegando a 5,49 com uma presséo de
condensacéo de 1051,325 kPa.

Apesar da diminuicdo do COP do sistema de -3 °C, outros fatores tém que ser
analisados, como a poténcia do compressor e poténcia das bombas, ja que essas sdo as que
influenciam no COP.

Na Figura 18 apresenta-se a poténcia do compressor antes e depois da interligacao.
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Fonte: Préprio autor.
Figura 18: Poténcia do compressor em funcao da condensacéo.

Verifica-se na figura 18 as poténcias do ciclo antes e depois da modificacdo, assim a
poténcia antes da interligacdo que varia de 3,28 kW para uma pressao de condensacdo de
1351,325 kPa até 2,45 kW para uma pressdo de condensacdo de 1051,325 kPa. A poténcia ap0s
a modificacdo varia de 5,97 kW para a pressao de condensacdo mais alta, com a diminuicédo da
condensacdo a poténcia diminui até 3,63 kW para a pressao de condensacdo de 1051,325 kPa.

A poténcia as bombas ndo tém alteracdo quando muda — se a presséo de condensacao
conforme mostra a figura 13 do ciclo -10 °C. Que para o sistema de -3 °C é de 8306,5822 kW
antes da modificacao e depois de feita vai para 633436,316 kW.

Esses dois aumentos nas poténcias tanto de compressao quanto na das bombas é devida
ao aumento da vazao massica no separador, pois o separador de liquido do regime de -3 °C tem

que alimentar os dois regimes aumentando a vazao massica de refrigerante.



5 CONCLUSAO

Neste trabalho analisou — se um modelo de unidade satélite, empregado o uso de um
sistema de refrigeracdo industrial por compressdo a vapor com refrigerante amoénia (R-717)
para climatizacdo de ambientes e resfriamento de produtos em camaras composta por trocador
a placa para climatizacdo, evaporador com circulagdo forcada, reservatdrios de liquido,
compressor tipo parafuso e condensador evaporativo.

A motivacdo da pesquisa foi a otimizacdo energética dos sistemas onde foram
apresentas aces que podem melhorar a eficiéncia e consequentemente reduzir o consumo
elétrico de um sistema de refrigeracdo industrial por compresséo de vapor, devido ao sistema
do regime de -3 °C operar na maior parte do tempo fora das condi¢es nominais de projeto.

Nota — se que os melhores resultados dos COP ’s foram com condensacao de 1051,325
kPa, mantendo — se o0 sistema nessas condi¢cdes de operacdo tem — se bons resultados na
eficiéncia energética pois segundo Procel (2005). Para cada 1 °C de reducdo na temperatura do
fluido refrigerante, antes de entrar no condensador, reduz o consumo de energia em
aproximadamente, 2% a 3%. Para que isso ocorra é necessario trabalhar com a menor pressao
de condensacdo possivel, deixando as areas de troca térmica sempre limpas e livres de
incrustacdes, trabalhar com uma renovacao de agua, pois quanto maior for a diferenca de
temperatura maior a troca de calor, evitar instalar o condensador em lugares muito quentes e
com pouco fluxo de ar e também se faz necessario a remocao de incondensaveis da instalacdo
pois 0s mesmos atrapalham a performance do condensador.

O método de aumento na eficiéncia energética no ciclo de -10 °C mostrou-se
eficiente, aumentando o COP do sistema de -10 °C, mas com a modificacdo tem — se uma
diminuicdo do COP do sistema de -3 °C. Essa diminui¢cdo no COP é devido ao aumento das
poténcias do sistema, poténcia do compressor e das bombas, pois as analises foram feitas sem
alteracdo na capacidade frigorifica.

Para o sistema do regime de -10 °C sem modificacdo, tem-se um COP de 6,19 com
uma presséo de condensacdo de 1051,325 kPa, com a mesma pressdo de condensagao e com 0S
sistemas interligados o0 COP do sistema tem um aumento, passando para 6,59.

A modificacdo dos sistemas mostra — se possivel mesmo com a diminui¢do do COP
do regime de -3 °C, pois com um COP de 8,2 tem — se um superdimensionamento do sistema.
Com o sistema interligado e a pressdo de condensagdo de 1051,325 kPa o COP ¢ de 5,5

atendendo o sistema.
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