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A utilizacdo de compressores com acionamento por frequéncia variavel tem sido uma alternativa para a
redugdo da energia elétrica em instalagdes de refrigeracdo.Neste trabalho, foram avaliados alguns
pardmetros de desempenho de um compressor de refrigeracdo trabalhando com acionamento do motor
elétrico sob frequéncias de 50 Hz e 60 Hz, utilizando o fluido refrigerante R-404a. Dessa forma, foram
realizadas medicdes em uma camara calorimétrica submetida a temperatura constante de 32,2 °C. As
grandezas medidas foram: temperaturas de bulbo seco e tmido da camara calorimétrica, velocidade do ar
no evaporador, temperaturas de bulbo seco e umidade relativa do ar na area de face do evaporador e no
insuflamento, pressGes de succdo e descarga do compressor, tensdo e corrente elétrica do motor de
acionamento do compressor.Dessas medicfes foram obtidas a capacidade e a poténcia consumida pelo
motor elétrico de acionamento do compressor, as quais foram utilizadas para determinacéo do coeficiente
de performance e da eficiéncia isoentrépica do compressor. Além disso, foi realizda a modelagem
matematica e a simulagdo computacional da capacidade de refrigeracdo do compressor, utilizando tanto
os dados de desempenho fornecidos pelo fabricante, quanto aqueles provenientes das medicdes. Os
resultados mostraram que 0 modelo obtido através das medicGes possui menores desvios do em relagéo ao
desenvolvido através dos dados provenientes do fabricante para as condi¢des estudadas. Além disso, os
melhores desempenhos sdo alcangados para acionamento com frequéncia de 60 Hz em relagédo a de 50
Hz.

Palavras-chave: Refrigeragao por hidrocarbonestos, compressores, simulagédo computacional.

The use of compressors with a variable frequency drive has been an alternative to reduce energy in
refrigeration. In this work, we evaluated some performance parameters of a refrigeration compressor
working with electric motor drive frequencies under 50 Hz and 60 Hz, using the refrigerant R-404a. Thus,
measurements at a constant temperature of 32.2 °C were subjected held in an calorimeter chamber. The
quantities measured were: temperature of dry and wet bulb calorimeter chamber, air velocity in the
evaporator, the wet bulb temperature and relative humidity in the face area of the evaporator and
insufflation, suction and discharge pressures of the compressor, voltage and electric current for the
compressor motor. Capacity and power consumed by the electric motor of the compressor drive, which
were used to determine the coefficient of performance and the isentropic compressor efficiency were
measured. Furthermore, it was held mathematical modeling and computer simulation of the cooling
capacity of the compressor, using both the performance data provided by the manufacturer, as those from
the measurements. The results showed that the pattern obtained by the measurements has minor
deviations in relation to the developed using data from the manufacturer to the conditions studied.
Moreover, the best performers are achieved to drive with frequency of 60 Hz compared to 50 Hz.
Keywords: Refrigeration hidrocarbonestos, compressors, computer simulation.
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1. INTRODUCAO

Na atualidade muitos problemas envolvendo consumo energético na area de conservacao de
alimentos tém sido abordados, visando a producdo e conservacao de alimentos com menor custo
agregado. Nesse sentido, aplicagdes no sentido de minimizagdo de consumo de energia elétrica,
otimizacdo geométrica de materiais e equipamentos e a otimizacdo termodindmica de sistemas
de refrigeracdo sdo tendéncias promissoras tanto na area de aplicacdo de refrigeracdo de
pequeno e médio porte, quanto na industria [1, 2, 3].

Neste trabalho foi estudado um sistema de refrigeracdo de pequeno porte operando sob
condicBes controladas em uma camara calorimétrica. Os dados foram obtidos através de
medi¢cBes tanto no regime permanente, quanto no regime transiente, com 0 compressor
frigorifico acionado por um motor elétrico operando nas frequéncias de 50 Hz e 60 Hz. As
grandezas medidas foram tensdo e corrente do motor elétrico, temperaturas de bulbo seco e
Umido do ambiente, pressdes de succao e descarga do compressor, temperaturas de bulbo seco e
Umido da cadmara estudada, e as velocidades do ar na entrada do evaporador.

Com esses dados foi possivel determinar grandezas como: a capacidade, a poténcia
consumida, coeficiente de performance (COP) e eficiéncia isoentrépica do compressor, bem
como, o comportamento da temperatura e umidade relativa da camara. Além disso, foi realizada
a modelagem matematica e simulagdo computacional do funcionamento do compressor.

O ciclo de refrigeracdo por compressdo de vapor é constituido pelo compressor, condensador,
dispositivo de expansdo,visor de liquido e evaporador. Além desses equipamentos, outros
dispositivos acessorios podem ser incorporadas ao sistema a fim de garantir uma melhor
qualidade na refrigeracdo do ambiente, um maior controle termodindmico do processo, assim
como para um maior auxilio de protecéo [4].

Dessa forma, a busca por um melhor entendimento dos fenémenos de transferéncia de calor e
massa através de modelagens matematicas, simulagfes computacionais e ensaios experimentais
vem sendo tema frequente de diversas pesquisas. Também no sentido de buscar melhor
desempenho em sistemas de refrigeragdo, foram realizados estudos acerca de um novo tipo de
compressor, avaliando, entre outros fatores, suas perdas por atrito, que € um dos causadores da
geracdo de entropia no processo [5].

Dois conceitos importantes para o estudo da geragdo de entropia em processos de compressao
sdo o de eficiéncia isoentrépica e o COP. Segundo [6], eficiéncia isoentrépica envolve uma
comparagdo entre o desempenho real de um equipamento e o desempenho que seria atingido em
circunstancias idealizadas para o mesmo estado inicial e a mesma pressdo de saida. Esses
fundamentos séo expressos e modelados a seguir com base em [6, 7, 8].

Em um compressor, a forma da eficiéncia isoentropica pode ser descrita segundo o diagrama
de Mollier. O estado do fluido que entra no compressor e a pressdo de descarga sdo constantes.
Para desprezar a transferéncia de calor com a vizinhanca e quaisquer efeitos de energia cinética
e potencial, o trabalho da entrada por unidade de massa escoando através do compressor € dado
por:

W‘UC

—C=hy— Iy ®
onde: wy. € a poténcia (kW), m é a vazdo maéssica (kg/s), h, e h, s&0 as entalpias (kJ/kg) na
descarga e suc¢do do compressor, respectivamente.

Uma vez que o estado inicial é fixo, a entalpia especifica h; é conhecida. Assim sendo, o
valor da poténcia de entrada dependa da entalpia especifica da saida h,. Essa expressdo mostra
que a magnitude da poténcia de entrada decresce a medida que h, decresce. A poténcia minima
da entrada corresponde ao menor valor permitido para a entalpia especifica na saida do
compressor. O menor valor permitido da entalpia no estado de saida seria alcancado em uma
compressdo isoentropica a partir do estado especificado na entrada até a pressdo de saida
especificada. A poténcia minima da entrada é fornecida por:
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Wye _
= has =y (2)

Em uma compresséo real, tem-se que h, > h,,, consequentemente mais poténcia do que a
minima seria necessario. Essa diferenca pode ser medida pela eficiéncia isoentropica do
compressor definida por:

-
Me = TCS 3)
-(%)

m

onde: n, € a eficiéncia isoentrépica do compressor.
Ja o desempenho do sistema foi determinado através do COP (coefficient of performance)
expresso por:

-4
COP = - (4)
onde: g é a poténcia de resfriamento ou capacidade do sistema (kW) e w é a entrada de poténcia
no compressor (kW). Para [6] o COP é definido como a relacdo entre o efeito desejado e a
entrada de poténcia necessaria em um sistema de refrigeracdo, enquanto que para [8] 0 mesmo é
definido como a capacidade de resfriamento do sistema e a entrada de poténcia no compressor.

2. MATERIAL E METODOS

Nesta secdo é apresentada a instalagdo de refrigeracdo analisada neste trabalho. Sendo assim,
foi realizada a descricdo do estudo experimental e a abordagem computacional do sistema em
estudo. Também foi apresentada a modelagem matematica utilizada para a aplicacdo da
metodologia empregada neste trabalho.

2.1. Instalacdo de refrigeragéo

O estudo experimental foi realizado em uma cadmara calorimétrica estabilizada localizada em
um laboratério termofluidico no IFRS Campus Rio Grande. Neste procedimento foram
observadas as recomendacfes contidas em [6], mantendo-se a temperatura ambiente em 32,2°C
(Figura 1). Também foram seguidas as normas técnicas citadas em [9, 10, 11, 12, 13, 14]. Os
dados experimentais utilizados neste estudo foram oriundos de 60 medi¢des realizadas em cada
condicdo de acionamento do motor elétrico (50 e 60 Hz).

Figura 1: Sistema de refrigeracdo estudado.

Esse sistema trata-se de uma instalacdo basica (sistema comercial de pequeno porte) de
refrigeracéo por meio de compressao de vapor, operando com o fluido refrigerante R-404a. Esse
sistema permitiu a variacdo da frequéncia de acionamento, sendo possivel a medicdo das



I.C.A.Junior et al.,Scientia Plena 11, 081329 (2015) 4

seguintes variaveis: temperatura de bulbo seco de insuflamento, temperatura de bulbo seco de
retorno, umidade relativa de retorno e de insuflamento, tensdo e corrente do motor elétrico,
temperaturas de bulbo seco e imido do ambiente, pressbes de succdo e descarga do compressor,
temperaturas de bulbo seco e umido da cdmara estudada, e as velocidades do ar na entrada do
evaporador, a fim de calcular as propriedades do sistema.

2.1. Modelagem matemética e computacional

A modelagem matematica utilizada neste trabalho segue os principios da termodindmica e de
aplicacGes em sistemas de refrigeracdo [4, 6, 7]. A modelagem computacional foi realizada
atraveés do software EES (Engineering Equation Solver). O EES é frequentemente utilizado na
solucdo de problemas de engenharia na area de termodinamica e transferéncia do calor. Esse
software é constituido de um solver robusto capaz de atender de forma répida e segura
simulagdes computacionais implementadas [15].

Primeiramente, foi determinada a capacidade do sistema dada pela expresséo:

q = pVA(h, — ) ©)

onde: p é a massa especifica do ar (kg/m®), V é a velocidade do ar (m/s), A é a &rea de face do
evaporador (m?), h,. é entalpia de retorno (kJ/kg) e h; é a entalpia de insuflamento (kJ/kg).

As grandezas envolvidas para determinacdo da capacidade do sistema foram determinadas
através das medicOes de velocidade, temperaturas de bulbo seco e Uumido, bem como das
dimens@es do evaporador. A velocidade do ar e as condi¢Bes psicrométricas do ar de retorno
foram medidas junto a area de face do evaporador seguindo as recomendacfes da norma [10].
As propriedades termodinamicas do ar foram determinadas com o auxilio do software EES.

Em seguida foi determinada a relagdo de compresséo (R.), dada por:

R,=-% (6)

onde: P. é a pressdo de condensacdo (N/m?) e P, é a presséo de evaporagdo (N/m?).

J& as temperaturas de evaporacdo (t.,) e de condensagdo (t.), ambas em (°C), foram
determinadas por meio das pressdes de saturacéo P, e P., respectivamente.

A vazdo méssica do fluido refrigerante foi determinada por:

(7)

onde: h, é a entalpia do fluido refrigerante na saida do evaporador (ki/kg) € h; é a entalpia do
fluido refrigerante no estado liquido na entrada do dispositivo de expanséo.
A poténcia real de compressio (W,..q;), em (W), foi assim determinada:

Wrear = UI@COS(/’ )

onde: U é a tensdo de acionamento do motor elétrico (V), | é a corrente elétrica (A), cos¢ é 0
fator de poténcia. Como simplificacdo, considerou-se o conjunto motor compressor como Unico
componente.

Reescrevendo-se a Equacdo (3) utilizando as Equac6es (2) e (8) tem-se:

_ m(hys —hy)

B UIV3 cos ¢ ©)

MNc
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A capacidade frigorifica, a vazdo em massa, a eficiéncia e a poténcia requerida pelo sistema
em um dado regime de operacdo pode ser calculada através de polinémios de terceiro grau dado
por:

X = C1+Cy(tey) + C3(tr) + C4(tey?) + Cs(tepts) + Co(t:?) + Co(tey®) + Coltoten?) +
C9(tevtcz) + Clo(tc3) (10)

O polinémio representado pela Equacdo (10) expressa as variaveis em funcdo das
temperaturas correspondentes ao regime operacional e seus coeficientes C;, onde: i =
(1,2,3,..,10) devem ser determinados através de dados fornecidos pelos fabricantes do
equipamento.Neste trabalho foram definidos os polinémios referentes a capacidade frigorifica,
cujos coeficientes foram definidos através dos dados fornecidos pelo fabricante e através das
medicdes feitas.

3. RESULTADOS E DISCUSSAO

O estudo realizado no sistema de pequeno porte comercial com frequéncias de 50 Hz e 60 Hz
oportunizou a determinacdo da capacidade, da poténcia do sistema e também COP do
compressor por meio das medicdes realizadas.

A equacdo representativa da capacidade depende das temperaturas de evaporagdo e de
condensagdo determinada através dos dados fornecidos pelo fabricante. A mesma serviu para
comparar 0 comportamento esperado do sistema com aquele obtido através dos dados
provenientes das medigdes.

As Figuras 2 (a) e 2 (b) mostram o comportamento das temperaturas de retorno (T;) e de
insuflamento (T,) do ar da cdmara, bem como da temperatura de evaporacao (7T,,,) do sistema
para medicdo em regime transiente com o motor elétrico acionado por uma frequéncia de 50 Hz
e 60 Hz, respectivamente. O comportamento em ambos 0s casos é semelhante, com uma
reducdo mais rapida da temperatura nos minutos iniciais de funcionamento, tendendo a um valor
aproximadamente constante ap6s 15 min. (minutos) de opera¢do. Uma tendéncia bastante clara
também é a diferenca de temperatura entre o ar de retorno e de insuflamento e entre estas e a
temperatura de evaporacéo, que se mostra praticamente constante nos ensaios realizados a partir
do momento em que o sistema passa a operar em regime permanente. Para acionamento do
motor elétrico com frequéncia de 50Hz a diferenca entre a temperatura da camara e de
evaporacgdo estabiliza em valores proximos a 9,5°C, enquanto que para frequéncia de 60 Hz esta
diferenca se mantém em torno de 12,5°C. Isso se deve ao fato que com a frequéncia de 50 Hz o
deslocamento volumétrico do compressor € de aproximadamente 83,3% do deslocamento
realizado com uma frequéncia de acionamento de 60 Hz.
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Figura 2: Variacao das temperaturas do ar da camara e de evaporacgéo para acionamento com 50 Hz (a)
e variacdo das temperaturas do ar da caAmara e de evaporacao para acionamento com 60 Hz (b).
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Através da modelagem matematica e da simulacdo computacional, foi possivel tracar uma
comparacgdo entre as capacidades esperadas pela simulacdo e aquelas descritas pelo fabricante.
A Figura 3 (a) mostra a curva perfeitamente correlaciona no que se refere aos dados preditos e
0s determinados pelo fabricante, bem como os dados calculados. Para tais condigdes, a
correlacdo (R?) determinada foi igual a 100%. Na Figura 3 (b) esta tendéncia é evidenciada,
visto que os dados de capacidade fornecidos pelo fabricante sdo muito proximos dagueles
obtidos pela simulacdo para temperaturas de condensacdo de 30°C, 40°C e 45°C. As
temperaturas de evaporagdo consideradas variam de -45°C a -10°C. Para temperaturas de
evaporacdo de -45°C as capacidades sdo proximas de 0,15 kW, aumentando na medida em que
estas temperaturas também aumentam, alcancando valores préximos de 1,0 kW para
temperaturas de evaporacdo de -10°C e de condensagéo de 30°C.
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Figura 3: Capacidade calculada versus capacidade fornecida pelo fabricante (a) e capacidade em
funcéo da temperatura de evaporacéo (b).

As Figuras 4 (a) e 4 (b) apresentam uma comparacdo entre a capacidade medida e a
capacidade calculada pelo modelo matematico utilizado para as temperaturas de evaporacéo e
condensagdo ensaiadas, para 50 Hz e 60 Hz, respectivamente. Nos dois casos as maiores
diferencas encontradas foram inferiores a 0,15 kW, mostrando uma boa convergéncia do
modelo com os dados experimentais para a faixa de medi¢do estudada. Considerando-se a
propagacdao de incertezas do processo de medigdo, resultados ainda mais proximos poderdo ser
encontrados, conforme pode ser visto nas Figuras 5 (a) e 5 (b).
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Figura 4: Taxa de transferéncia de calor para 50 Hz (a) e taxa de transferéncia de calor para 60 Hz (b).

Outra possibilidade é realizar a modelagem matematica a partir dos dados experimentais. Os
resultados deste procedimento podem ser verificados na Figura 5, onde se pode observar a curva
significativamente bem ajustada aos resultados experimentais. A correlacdo (R?) obtida para tal
condicdo foi de 97,83%.
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Figura 5: Correlagéo entre dados experimentais e simulados computacionalmente.

As Figuras 6 (a) e 6 (b) mostram os valores da taxa de transferéncia de calor (q) obtida
através das grandezas medidas, simulada através da modelagem feita com os dados fornecidos
pelo fabricante e simulada através da modelagem feita com os dados oriundos das medigdes. A
Figura 6 (a) apresenta os valores para condi¢do de ensaio de 50 Hz. Nesta condicdo, observa-se
que a modelagem feita através dos dados provenientes das medigBes apresenta muito boa
convergéncia com aqueles calculados diretamente das grandezas medidas. Com tempos de
ensaio menores que 5s, algumas diferengas significativas foram encontradas, sendo bastante
atenuadas para nos instantes seguintes. Em poucos casos os desvios foram em torno de 5%,
sendo os demais inferiores a este valor. Comparando-se os valores calculados através das
grandezas medidas, foram observadas diferencas, em alguns casos, proximas de 20%.

Para os ensaios realizados com frequéncias de 60 Hz (Figura 6 (b) foram encontrados desvios
menores entre os calculados pelas medicOes e atraves da modelagem matematica, mostrando
novamente uma boa convergéncia. No que diz respeito a convergéncia entre dados medidos e
modelagem através dos dados do fabricante, novamente foram verificados maiores desvios,
alcangando, em alguns casos, valores proximos de 15% para dados medidos a partir de 5s. Em
ambos os casos (Figuras 6 (a) e 6 (b)) estes maiores desvios no inicio das medigdes deve-se ao
pouco tempo para estabilizacdo dos instrumentos de medicdo e da camara frigorifica ensaiada,
uma vez que o sistema ainda encontrava-se em regime transiente.
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Figura 6: Capacidade do sistema para 50 Hz (a) e capacidade do sistema para 60 Hz (b).

A Eficiéncia isoentrépica do compressor estudado também foi verificada, sendo seus valores
apresentados nas Figuras 7 (a) e 7 (b), para acionamento com frequéncias de 50 Hz e 60 Hz,
respectivamente. Pode-se observar que em ambos os casos a relagdo de compressdo possui
grande influéncia sobre a eficiéncia isoentropica. Para o caso de acionamento com 50 Hz, na
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medida em que a relacdo de compressdao aumenta de 4,8 para 5,5 a eficiéncia se reduz de
aproximadamente 0,19 para 0,14, apresentando alguns poucos dados dispersos. Quando o
acionamento foi feito com 60 Hz, a eficiéncia reduziu de aproximadamente 4,5 (para relacao de
compressdo proxima de 4,0) para aproximadamente 0,27 quando a relacdo de compressdo se
aproxima de 5,0. Notadamente, o acionamento efetuado com 60 Hz apresenta melhores valores
de eficiéncia isoentrépica quando comparado com o acionamento feito com frequéncia de 50

Hz.
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Figura 7: Eficiéncia isoentrdpica do compressor em funcéo da relacao de compressao
para 50 Hz (a) e 60 Hz (b).
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Tendo em vista esta diferenga de comportamento em relacdo a eficiéncia isoentrdpica do
compressor para acionamento com diferentes frequéncias, cabe também investigar o
comportamento do COP do mesmo quando submetido as mesmas condi¢Bes de acionamento
anteriores. Através das Figuras 8 (a) e 8 (b) pode-se também verificar que o COP segue a
mesma tendéncia que a eficiéncia isoentropica quando a relacdo de compressdo varia,
apresentando maiores valores de performance para 60 Hz do que para 50 Hz.
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Figura 8: COP do compressor em fungdo da relacéo
de compressdo para 50 Hz (a) e 60 Hz (b).

4, CONCLUSAO

5,2

Este trabalho contou com um estudo experimental e computacional de um compressor de
refrigeracdo do tipo aberto operando em um ambiente controlado. As medicOes efetuadas
demonstraram que a diferenca entre as temperaturas de evaporacdo e internas da cdmara onde se
encontra o evaporador permaneceram praticamente constantes durante os testes. A modelagem
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matematica realizada a partir dos dados fornecidos pelo fabricante mostrou ser exata em relagéo
a estes dados, entretanto apresentou algum desvio em relacdo aos dados experimentais.

A modelagem matematica realizada por meio dos dados experimentais apresentou menores
desvios em relacdo a modelagem feita com os dados do fabricante. No entanto, novos ensaios
com temperaturas de condensacdo de 30°C, 40°C e 45°C se fazem necessarios a fim de
comparar os dois modelos matematicos obtidos.

Quanto ao desempenho do compressor considerando-se tanto o COP, quanto a eficiéncia
isoentropica. As avaliagdes realizadas com o motor elétrico acionado com frequéncia de 60 Hz
mostraram melhores resultados em relagdo aquelas com 50 Hz.
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