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RESUMO

O ressurgimento recente de ciclos frigorificos de CO, é justificado quer por razdes
ambientais, quer por razdes econdmicas e legais devido as restricdes impostas pela
comissdo europeia, nomeadamente, através da regulamentacdo para a utilizacdo de
gases fluorados, designada por F-gas. Na presente dissertacdo, foi desenvolvido o
projeto de uma bomba de calor ar-agua de 50 kW para aquecimento de dgua sanitarias
(AQS), utilizando como fluido frigorigéneo, CO; em regime transcritico. Este sistema tem
ganho preponderancia no mercado mundial de equipamentos destinados a produgao
de AQS, gracas a sua elevada eficiéncia energética que se traduz na reducdo de consumo
energético nos setores dos edificios de habitacdo, comércio e servicos.

A fase inicial de trabalho, comecou pela identificacdo e andlise das tecnologias atuais de
ciclos transcriticos para a producdo de dgua quente sanitdria, estudo este que permitiu
definir o esquema de principio a adotar no projeto da bomba de calor. De forma a
analisar o desempenho e varia¢des de funcionamento do ciclo frigorifico e também, de
obter os parametros necessarios para selecdo dos vdrios equipamentos, foi
desenvolvida uma ferramenta de calculo da bomba de calor (FCBC), implementada no
Excel, modelada com recurso a correlagdes experimentais, tabelas de propriedades
termodinamicas do CO,, e equacdes termodindmicas aplicadas no ciclo transcritico de
CO;. Com base nos dados de entrada, ou seja, nas condi¢cOes de operacdo, a FCBC tem
como dados de saida, o caudal massico, a relacdo de compressao, o rendimento
isentrépico e volumétrico, o COP, a poténcia calorifica do gas cooler e do evaporador.

Os resultados obtidos nas simulacdes na FCBC, mostraram que a bomba de calor garante
os 50 kW requeridos, para a condicdo limite de temperatura ambiente de 5°C e
temperatura de saida de agua a 90°C, onde teria um COP de 2,5. O COP maximo obtido
foi de 4,63, para a condicdo de operacdo de temperatura de saida de dgua de 55°C e
temperatura ambiente de 35°C. Verificou-se que o aumento da temperatura ambiente
e a diminuicdo da temperatura de saida de dgua requerida, implica um aumento do COP
da bomba de calor. Por ultimo, com os dados de saida da FCBC foi possivel selecionar os
componentes principais da bomba de calor. Definido os equipamentos, é ainda
enguadrado a bomba de calor perante os requisitos minimos de eficiéncia de acordo
com a legislacdo portuguesa, assim como da elegibilidade da mesma no contributo
renovavel de energia.
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ABSTRACT

The recent reappearing of CO, systems is justified either by environmental reasons,
economic and legal reasons, as a consequence of the restrictions imposed by the
European Commission, specifically as the regulation for the use of fluorinated
greenhouse gases, designated by F-gas. The present dissertation developed the project
of an air-water heat pump of 50kW for sanitary water heating production, using, as
refrigerant fluid, CO; in a transcritical regime. This system has been earning recognition
and strength in the global market of sanitary water heating production equipment,
thanks to its significant energy efficiency that contributes to the reduction of energy
consumption in areas such as residential, commercial, and service buildings.

The initial phase of work began with the identification and analysis of current
technologies of transcritical cycles towards the process of getting hot sanitary water, a
study that defined the principle to be followed in the heating water pump project. As a
way to analyze the system's performance and functioning variations of the refrigeration
cycle and additionally, to obtain the required parameters for the selection of the
necessary equipment, has been implemented in Microsoft Excel a heat pump calculation
tool, modeled as a resource of experimental correlations, databases, and equations of
thermodynamics applied in the transcritical cycle of CO,. Based on input data, that is,
the operating conditions, the heat pump calculation tool has as output data, mass flow,
compression ratio, isentropic and volumetric yield, COP, and the heating power of gas
cooler and evaporator.

The results obtained from the simulations in the heat pump calculation tool have shown
that the heating pump guarantees the required 50kW, for the ambient temperature
limit condition of 5°C and the water outlet temperature at 90°C, where there would be
a COP of 2,5. The maximum COP obtained was 4,63, as for the operating condition of
water outlet temperature of 55°C and ambient temperature of 35°C. It was found that
the increase in the ambient temperature and decrease in the temperature of the
required water outlet, implies an increase in the COP of the heat pump. Last, with the
obtained outlet data in the heat pump calculation tool, was possible to select the main
components of the heat pump. After defining the equipment, it still framed the heat
pump to the minimum efficiency requirements according to the Portuguese legislation,
as well as gives it eligibility for the renewable energy contribution.
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1 INTRODUCAO

Este projeto surge no ambito da dissertacdo de mestrado em Engenharia Mecanica, no
ramo de Energia, no Instituto Superior de Engenharia do Porto (ISEP). Para a sua
concretizacdo, foi estabelecido um protocolo de cooperacdo entre o ISEP e a empresa
Refrigeration & Air Conditioning Engineering (RACE). Cooperacdo esta, com o objetivo o
desenvolvimento uma bomba de calor para aquecimento de adguas sanitarias, utilizando
como fluido frigorinéneo CO, em regime transcritico.

1.1 Contextualizacao

Devido ao desenvolvimento social e expansao populacional por todo mundo, o consumo
energético tem vindo a aumentar. Pela Figura 1, verifica-se a evolucdo do consumo das
fontes de energia primaria global desde 1950, sendo este ainda maioritariamente
provenientes de fontes ndo renovaveis [1].

O International Energy Outlook 2021 publicado pela EIA (Energy Internacional Agency),
prevé um aumento do consumo de energia mundial de 50% entre 2020 e 2050. Um
elevado consumo leva a um aumento nas falhas de fornecimento de energia e das
emissGes de carbono, tornando-se necessario uma transformacdo no sistema de
fornecimento de energia [2].

Global primary energy consumption by source m
Primary energy is calculaled based on the ‘substitution method' which takes account of the inefficiencies in fossil

fued production by converting non-fossil energy into the energy inpuls reguired if thay had the same conversion

losses as fossil fuels.
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Souree: Vaclav Smil (2017) & BP Statistical Review of Werld Energy OuriWorldinData.crplenorgy « CC BY

Figura 1 - Consumo global de energia primaria [1]
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Em 2020, na unido europeia a contribuicdo de energia renovavel para a demanda de
consumo de energia primaria foi apenas de 22,1%, sendo que no mesmo ano, Portugal
acompanhou esse valor medio. Perante o cendrio de aumento exponencial do consumo
de energia primaria previsto pela EIA, e correspondente emissdo de CO, equivalente
para a atmosfera, é urgente desenvolver tecnologia de energia renovdvel com elevada
eficiéncia energética. Perante esta realidade a Europa, e os seus estados-membros
incluindo Portugal, tém vindo a desenvolver diversos esforgos ao nivel da
descarbonizacdo, da reducdo de emissdes e na eficiéncia energética. Como tal, com vista
ao desenvolvimento sustentavel da sociedade, o papel do desenvolvimento tecnolégico
no setor da producdo de AQS, reveste-se de primordial importancia [3], [4].

Uma das tecnologias que mais se destaca nesta area é a bomba de calor, representado
esquematicamente na Figura 2 por se tratar de equipamento com um sistema
energeticamente eficiente com recurso a fonte renovavel, para producdo de aguas
guentes sanitarias, tanto para utilizacdo em edificios de habitacdo como para edificios
de comercio e servigcos. O principio de funcionamento das bombas de calor é baseado
na operacao de ciclos frigorificos com compressdao mecanica a vapor, tendo como como
finalidade fornecer calor a fonte quente (no caso do presente trabalho, AQS) a partir de
uma fonte fria (ambiente exterior), sendo essa energia transporta através da circulagao
de um fluido frigorigénio [5], [6].

Fluido frigorigénio
no estado liquido

Entrada
dgua sanitaria

29 100%

total

Saida de ar

75% ) Ereca

CONDENSADOR

Saida

Entrada de ar 7 dgua sanitaria

. Fluido frigorigénio
no estado gasoso

Energia eléctrica
25%

Figura 2 - Esquema ilustrativo do funcionamento de uma bomba de calor (adaptado [7])

Como se pode observar pela Figura 2, o compressor da bomba de calor é alimentado
por energia elétrica e através do evaporador, por processos termodinamicos existentes
num sistema de compressdo de vapor, consegue aproveitar gratuitamente energia
térmica do meio ambiente, fornecendo a totalidade de ambas as energias sob forma de
energia térmica.
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A razdo entre a energia calorifica total libertada e a consumida pela bomba de calor,
mais concretamente pelo compressor da mesma, designa-se por coeficiente de
desempenho (COP). Dado que as bombas de calor poderao fazer uso de cerca 75% da
energia térmica exterior, e apenas 25% de consumo de energia sob a forma de
eletricidade, podem atingir rendimentos de 400%, ou seja, COP de 4.

Quando comparado com qualquer outro sistema tradicional de produgdo de aguas
guentes sanitarias, as bombas de calor poderdo ter um consumo cerca de quatro vezes
inferior, constituindo-se uma alternativa mais eficiente relativamente a equipamentos
como, esquentadores a gas, termoacumuladores elétricos ou a caldeiras de
condensacdo. Podera ainda constituir-se também, como alternativa aos coletores
solares, uma vez que a energia retirada a fonte fria aproveitada do ambiente exterior
(ar, dgua ou solo) é infinita e como tal considerada renovavel. Em Portugal, o contributo
das bombas de calor é quantificado e contabilizado para aproveitamento de fontes de
energia renovaveis, de acordo com o Despacho n.2 15793-H/2013 [5], [7].

A classificacdo dos diversos tipos de bombas de calor é efetuada de acordo com o tipo
de fonte fria e fonte quente utilizadas, no caso deste trabalho a bomba de calor é do
tipo. Nos dias de hoje as bombas de calor tém diversas aplicabilidades e complementam
também uma gama alargada de potencias térmicas, com capacidades desde os 2kW até
aos 500kW, satisfazendo os diversos requisitos de cada setor e tornando-se cada vez
mais uma solucdo indispensabilidade na sociedade. Observa-se Figura 3 que o mercado
global de bombas de calor tem vindo a aumentar de forma bastante consideravel ao
longo dos ultimos anos, nomeadamente as bombas de calor ar-agua com um aumento
cerca de 50% de 2015 para 2020 [8].

Other
1.6M  wam Ground source
' Alr/water

- Air/air
1.4m
1.2m
1.0m
800k
400k - 8 B B B2 B B
200k — — H B B B e )

‘08 '09 '10 '11 '12 '13 '14 '15 '16 '17 '18 '19 '20

Figura 3 - Evolugdo global de vendas de bombas de calor [9]
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Com o crescimento das preocupag¢des ambientais, nomeadamente do impacto negativo
do aquecimento global de 1,5°C nos ecossistemas, reportadas pelo Painel
Intergovernamental sobre Mudancas Climaticas (IPCC), torna-se um desafio criar e
melhorar tecnologias permitam um desenvolvimento sustentavel da sociedade e do seu
consumo. A Bomba de calor, pelas caracteristicas descritas, enquadra-se como umas
dessas tecnologias, no entanto existem limitacdes, ao nivel da legislacdo europeia,
relativas a utilizacdo de fluidos frigorigénios. Devido as descobertas realizadas nas
ultimas décadas relativas ao impacto negativo que os fluidos sintéticos utilizados tém,
nomeadamente sobre a camada de ozono e o aquecimento global. Como tal os fluidos
naturais em todos os equipamentos de refrigeracdo tém vindo a ganhar mais
participacdo no mercado. Entre eles, destaca-se nos ultimos anos o diéxido de carbono,
por ser uma opc¢ao sustentdvel, do ponto de vista da reducdo direta de emissdes de CO;
para a atmosfera, como, através de redugdes indiretas de emissdes de CO; derivadas de
uma utilizacdo com elevada eficiéncia energética. [9]

1.2 Objetivos

O principal objetivo desta dissertagdo é o projeto de uma bomba de calor ar-agua com
uma capacidade de 50kW, para producdo de dgua quente sanitdria, usando CO, como
fluido frigorigéneo em regime transcritico. Para a sua concretizacdo outros aspetos
foram investigados como:

e Analise da necessidade de evolucdo do mercado de fluidos frigorigenos e das
bombas de calor;

e Analise entre diferentes fluidos frigorigeneos naturais como R600a (isobutano),
R290 (Propano), R744 e R717 (Amoniaco) em termos de vantagens
termodinamicas e fisicas;

e |dentificacdo e avaliacdo do estado da arte em termos de tecnologia de bombas
de calor a CO; transcritico;

e Avaliacdo da aplicabilidade de bombas de calor a CO; transcritico para producgao
de agua quente sanitaria;

e Criacdo e desenvolvimento de uma ferramenta em excel do funcionamento do
ciclo termodinamico da bomba de calor

e Avaliacdo e estudo dos resultados obtidos pela ferramenta de calculo

e Selecdo de componentes com base na ferramenta criada, recorrendo igualmente
a softwares de dimensionamento de diversos fornecedores
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1.3 Metodologia

Numa fase inicial, foram analisadas diversas dissertacdes relacionas sobre o tema CO;
transcritico, através do Repositério Cientifico do ISEP e do RCAAP (Repositdrios
Cientificos de Acesso Aberto de Portugal Politécnico do Porto). Uma vez enquadrado o
tema, através de plataformas como a ScienceDirect, com iniUmeros estudos cientificos e
técnicos, procedeu-se a pesquisa concreta dos objetivos da presente dissertagao

Iniciou-se o estudo pela evolucdo do consumo energético global e do mercado de fluidos
frigorigéneos, caracterizando as propriedades fisicas e termodinamicas dos fluidos
naturais, mais concretamente sobre o CO;. De seguida partiu-se para o estudo e analise
do ciclo transcritico de CO;, os seus fundamentos, caracteristicas e aplicabilidade em
bombas de calor para producdo de AQS. Por ultimo, identificou-se e avaliou-se o estado
de arte, em termos de tecnologia de bombas de calor a CO; transcritico para
aquecimento de dgua sanitdria, nomeadamente dos seus principais componentes.

Com base nesta pesquisa foi possivel definir o esquema de principio a adotar em
projeto, ponto de principio para iniciar o seu desenvolvimento. Para avaliar e simular o
funcionamento do ciclo frigorificos da bomba de calor CO;, consoante as condi¢des de
operacao requeridas, e também para obter os parametros necessarios a selecdo dos
componentes da bomba de calor, optou-se por desenvolver um modelo de calculo do
ciclo transcritico de CO; para producao de AQS, na ferramenta Excel.

No desenvolvimento da ferramenta de calculo automatizada, foi necessario criar uma
base de dados composta por fundamentos e calculos termodinamicos, por tabelas de
propriedades do CO;, por correlacGes empiricas de resultados experimentais e ainda por
dados técnicos do fornecedor de compressores. Para validacdo da ferramenta de calculo
da bomba de calor CO; recorre-se a resultados experimentais comprovados e ao
software de fabricantes de compressores com o conhecimento processual necessario.

Com os resultados obtidos, foi possivel analisar o efeito de diversos fatores de operacdo
no desempenho do sistema, assim como selecionar os componentes necessarios para o
presente caso pratico a projetar da bomba de calor, com recurso a consultas junto do
fornecedor ou a softwares disponibilizados pelos mesmos.
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1.4 Estrutura do relatorio

A presente dissertagdao encontra-se subdividida em quatro capitulos, os quais por sua
vez se dividem em subcapitulos. Cada capitulo aborda diversos pontos dentro do
trabalho desenvolvido, conforme os objetivos.

O primeiro capitulo, Introducdo, é introduzido o tema de dissertagao enquadrando-a,
expondo os seus objetivos e a sua estrutura de segmentac3o de informac3o. E realizada
ainda apresentacdao da empresa de acolhimento de estagio, para a realizacdo da
presente dissertagao.

Passando para o segundo capitulo, Revisdo bibliografica, sdo expostos os conceitos
tedricos essenciais a realizagdo da dissertacdo. Parte-se por uma abordagem
introdutdria da evolucdo dos fluidos frigorigéneos, analisando posteriormente em mais
detalhe os fluidos naturais, nomeadamente o CO,. De seguida analisa-se o ciclo
convencional e ciclo transcriticos de CO, em bombas de calor, assim como alguns dos
principais componentes do sistema, com a finalidade de aquecimento de agua
sanitarias.

No terceiro capitulo, Desenvolvimento, sdo apresentados todos os processos realizados
com a finalidade de projetar a bomba de calor. Neste capitulo é também apresentado,
as analises efetuadas e validacdo dos conceitos estudados no primeiro capitulo e ainda
a metodologia de dimensionamento e sele¢dao de equipamentos utilizada.

No quarto e ultimo capitulo, apresenta-se as principais ilagdes que resultam dos
conceitos tedricos expostos e os principais processo realizados ao desenvolvimento do
projeto.
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1.5

Local/Empresa de acolhimento

A RACE é uma empresa com mais de 30 anos de existéncia, lider em diversas areas de
engenharia, das quais:

Refrigeracdo — Concepgdo, fabrico e execucdo de instalagdes industriais e
comerciais de Refrigeracao, desenvolvendo tecnologias de ultima geracao;
AVAC — Concepcdo e execucdo de instalacdes de sistemas de Aguecimento,
ventilacdo e Ar Condicionado (AVAC) de grande dimenséo;

Manutencdo e assisténcia técnica — servicos de manutencdo e assisténcia técnica
nas areas de Refrigeracdo Industrial e Comercial, AVAC e Building Efficiency;
Building efficiency — Automacdo e controlo de edificios e sistemas de
refrigeracao, com foco na integragdo de sistemas e equipamentos;
Manufacturing — Projecto, fabrico e montagem de centrais de refrigeracdo e
quadros eléctricos de alimentacdo e controlo dos mais diversos sistemas
integrantes de instalagdes comerciais e industriais.;

Com mais de 5000 instalagdes comerciais e industriais em Portugal e estrangeiro. Equipa
de 300 colaboradores, engenheiros e técnicos altamente qualificados [10].

151

- 4§

RACE

Refrigeration & Air Conditioning Enginearing

Figura 4 - Logo da empresa com certificados e servigcos disponibilizados [11]

Historia, visdo, missao e valores

Tem como visdo ser a empresa de referéncia em oferta integrada de projeto, instalacao
e manutencao de refrigeracdao e AVAC, com base no mercado nacional. Com a missdo e
valores de providenciar solugdes competitivas e integradas de refrigeracdo, com recurso
a tecnologias inovadoras, eficientes e sustentaveis, contribuindo para a sustentabilidade
de todos os stakeholders [10]

O lancamento da RACE surgiu em 2017, ap0s a criacdo, remodelacdo e fusao de diversas
empresas de cada setor da atividade atual da empresa. Este processo teve inico em 1985
com a fundacdo da Selfrio S.A. que tinha apenas a missao prestar servigos de assisténcia
técnica, concecdo, fabrico e construcdo de instala¢des de refrigeragao.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

De forma introdutdria e de modo expor os conhecimentos tedricos necessarios ao
desenvolvimento do projeto, foi realizado este capitulo, concluindo com o estado da
arte da tecnologia de bombas de calor a CO; transcritico.

2.1 Fluidos frigorigéneos e a sua evolucao

O fluido frigorigéneo é o elemento responsavel pelo transporte de energia de um ciclo
frigorifico. Como tal, a sua escolha é determinante no desempenho de sistemas cujo a
base de funcionamento é um ciclo frigorifico, como é o caso da bomba de calor.

A evolucdo da utilizacdo dos fluidos frigorigéneos pode ser dividida em quatro geracoes,
tal como ilustrado na Figura 5. Sendo a quinta geracdo a mais atual e que decorre nos
dias de hoje. [11]

fourth generation
2010-

global warming

zero/low ODP, low GWP,
short 7., high efficiency
third generation
1990-2010s
ozone pr I
(HCFCs), HFCs, NH,,

second generation | -0 HCs, €O, ...
1931-1990s
safety and durabilty
CFCs, HCFCs,
HFCs, NHy, H.O, .

© 2006 03 James M. Calm

Figura 5 - Evolugdo dos fluidos frigorigéneos [13]

Na primeira geracdo (1830 a 1930) foram utilizados os fluidos que se encontravam
disponiveis na natureza e acessiveis no mercado industrial, fluidos naturais estes como
NHs, CO2 e HC como propano (R290) e o isobutano (R600a) [12].
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A segunda geragdo (1931-1990) caracterizou-se pela mudanga na utilizagdao dos fluidos
frigorigéneos para os CFC (Clorofluorocarbonetos), HCFC (Hidroclorofluorocarbonetos)
e os HFC (Hidrofluorcarbonetos). A introdugdo destes deveu-se a procura na melhoria
da eficiéncia energética, seguranca, durabilidade do fluido e equipamentos. Comparado
com os fluidos naturais, os CFC, HCFC e HFC operavam a pressdes inferiores, como tal
maior era a seguranga na operagao, menor o desgaste nos componentes, e
apresentavam maior eficiéncia energética. Em compara¢dao com o CO;, a melhoria de
eficiéncia energética era ainda mais notdria em condicdes de temperaturas ambientes
elevados. Contudo, em meados de 1970 foi identificado o impacto nocivo que as
libertagdes de Clorofluorocarboneto tinham na destruicdo da camada do ozono,
passando a sua utilizacdo a ser limitada [13], [14].

Neste contexto, surgiu a terceira geracdao (1990-2010) de utilizacdo de fluidos
frigorinéneos, impulsionada pelo Protocolo de Montreal (em 1987), com o objetivo de
diminuir gradualmente as substancias responsaveis pela destruicio da camada de
ozono, ou seja, com elevado indice de ODP (Ozone Depletion Potential). Como resultado
0s HFC e os HCFC passaram a ser maioritariamente utilizados, uma vez que grande parte
destes apresentavam menor indice de ODP comparativamente aos CFC. Embora esta
mudanca fosse uma étima solu¢do para a diminui¢cdo dos niveis de ODP, com o passar
do tempo verificou-se que mantinham um valor relativamente alto de GWP (Global
Warming Potential), contribuindo de forma significativa para o efeito de estufa. Na
Tabela 1 é possivel comparar os indicies entre alguns dos principais fluidos utilizados ao
longo do tempo e verificar que, os CFC apresentam o maior ODP, mas, por outro lado,
existem HCFC e HFC que apesar de apresentarem ODP nulos, tém valores elevados de
GWP, como por exemplo o R23. Desta forma, no Protocolo Quito de 1997 foram
estabelecidas metas para a diminui¢do de utilizagdo dos fluidos com elevado GWP, as
guais tém vindo a evoluir e a influenciar a evolucdo na utilizacdo dos fluidos
frigorigéneos até aos dias de hoje [15], [16].

Tabela 1 - Propriedades ambientais dos fluidos frigorigéneos de 22 e 32 geragdo (adaptado de [13])

Grupo Fluido oDP PAG
CFC R11 1 4000
R12 1 10600
HCFC R21 0,05 -

R22 0,005 1900
HFC R23 0 14800

R32 0 580

R134a 0,28 1600

Misturas R404A 0 3750
R410A 0,5 1890

R407C 0 1610
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Posteriormente ao Protocolo de Quioto foi publicado um regulamento, conhecido como
F-gas, (CE) n.2 842/2006, o qual impulsionou a quarta geragdo de utilizacdo de fluidos
frigorinéneos (2012-2020/2022). O regulamento tem por objetivo reduzir de forma
progressiva a utilizacdo de gases fluorados com elevado GWP na Unido Europeia,
nomeadamente os hidrofluorocarbonetos. Como tal, impdem valores maximos de GWP,
regras, condicGes de utilizacdo e limitacdes de quotas aplicadas a equipamentos no
mercado cujo funcionamento dependa de gases fluorados. Assim sendo, a legislacdo
europeia levou a reconsidera¢do da possibilidade de utilizar fluidos naturais [17]-[19].

O regulamento F-gas mais tarde acabou por revogado pelo regulamento atual (EU) n.2
517/2014, em excerto na Tabela 2, o qual entrou em vigor a partir de 1 de janeiro de
2015.

Tabela 2 - Excerto das restrigdes impostas no regulamento (EU) n.2 517/2014 (adaptado de [18])

. Data de
Produtos e equipamentos e
proibicao
1. Recipientes ndo recarregaveis de gases fluorados com efeito de estufa
utilizados na assisténcia técnica, manuten¢dao ou carregamento de ,
. . . . 4 de julho
equipamentos de refrigeragdo ou de ar condicionado, bombas de calor, de 2007

sistemas de protecdo contra incéndios ou comutadores elétricos, ou
utilizados como solventes.

2. Sistemas ndo confinados de evaporacdo direta que utilizam HFC e PFC 4 de julho

como refrigerante. de 2007
12. Equipamentos fixos de refrigeracdo que contenham, ou cujo 1de
funcionamento dependa de HFC com PAG igual ou superiora 2 500, ou | .
deles dependam para funcionar, exceto equipamentos destinados a Janze(l)rzcz)de

aplicagdes concebidas para arrefecer a temperaturas inferiores a -50 °C.

Em Portugal o Decreto-Lei n.2 145/2017, de 30 de novembro, retificado pela Declaragdo
de Retificacdo n.2 3-A/2018, de 29 de janeiro, estabelece o regime juridico relativo aos
gases fluorados com efeito de estufa e assegura a execucdo no direito nacional do
Regulamento (UE) n.2 517/2014, do Parlamento Europeu e do Conselho e dos
regulamentos associados respetivos.
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2.1.1 Normas

Devido as diversas particularidades que cada fluido frigorinéneo possui, o qual se inclui
o CO3, questdes sobre a seguranca e requisitos envolventes no modelo, construcao,
instalacdao, operagdo, manutencdo, reparacgao e disposicao de sistemas de refrigeragao
e bombas de calor, poder-se-iam p6r em causa. No entanto, para regularizar essas
indefinicdes e padronizar os requisitos ao nivel da seguranca e protecao ambiental,
existe atualmente em vigor a NP EN 378.

A norma é bastante abrangente, mas na presente dissertacdo aborda-se apenas, a
norma NP EN 378-1:2018. Esta determina os requisitos para o uso em seguranca de
fluidos frigorigéneos, uma vez que existe referencia a gases inflamaveis e tdxicos para
a construcdo da bomba de calor [19], [20].

Anorma NP EN 378-1: essencialmente restringe a carga de fluido frigorigéneo em funcao
de quatro fatores:

e Grupo de seguranca do fluido frigorigéneo
e QOcupacao

e (Categoria do sistema (direto ou indireto)
e Localizacdo do sistema

Na Tabela 3 sdo apresentados os grupos, de acordo com o seu indice de inflamabilidade
e toxidade, a que cada fluido frigorigéneos podem pertencer. Sendo a numeracdo
referente ao nivel de inflamabilidade e o indice a toxidade.

Tabela 3 - Classificacdao dos grupos de seguranca dos fluidos frigorigéneos [20]

Baixa toxidade Alta toxidade
Alta inflamabilidade A3 B3
A2 B2
Baixa inflamabilidade
A2L B2L
N3ao inflamavel Al B1

Projeto de uma bomba de calor para aquecimento de aguas sanitdrias
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As ocupacdes sao classificadas de forma idéntica e sdo designadas de classes. Na Tabela
4 apresenta-se essa classificagdo.

Tabela 4 - Classificacdo da ocupacdo em sistema (adaptado de [19])

Tipo de ocupagdo  Classe Descrigao
Local onde poderdo dormir pessoas ou onde o numero

de pessoas presentes ndo é controlado ou ao qual

Geral A qualquer pessoa tem acesso sem ter conhecimentos
sobre as medidas de seguranca.
Locais, partes de edificios onde apenas um numero
. limitado de pessoas se poderd juntar e das quais
Supervisionada B

algumas delas devem estar ao corrente das medidas
gerais de seguranca do local.

. Locais ndo acessiveis a publico, aos quais apenas tem
Exclusiva por

acesso pessoal autorizado que deve obrigatoriamente
pessoas com C

estar ao corrente das medidas gerais de seguranca do

acesso autorizado .
estabelecimento.

Posteriormente segue-se a classificacdo dos sistemas de acordo com a sua tipologia de
localizacao:

e Tipo1l—-Em local ocupado e salas de maquinas ocupadas por pessoas;

e Tipo 2—Compressor e reservatdrio de liquido em sala de maquinas ndo ocupada
ou ao ar livre;

e Tipo 3 —Todas as partes contendo fluido frigorigéneo em sala de maquinas nao
ocupada ou ao ar livre.

Por ultimo é feito a distingdo e classificacdo entre sistemas diretos e indiretos.
Considera-se sistemas diretos aqueles em o evaporador, ou condensador, ou ainda
fluido frigorigéneo secundario do sistema estda em contato direto com o ar ou a
substancia a ser arrefecida ou aquecida. Os indiretos sdo todos aqueles em que o
evaporador ou condensador trocam calor com um meio intermediario, o qual passa
através de um circuito fechado contendo permutadores de calor. Esses permutadores é
gue irdo estar em contato com a substancia a ser tratada [19], [20].

De acordo com as varidveis apresentadas é possivel determinar os limites de carga,
mantendo sempre os niveis de seguranca e os riscos num valor minimo. Isto pela relacdo
do limite pratico de concentracdo dos fluidos e o volume do espaco climatizado.

No anexo 6.1 encontram-se todos os restantes documentos normativos produzidos e
atualmente em vigor para os sistemas de bomba de calor.
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2.2 Hidrocarbonetos

Os hidrocarbonetos mais utilizados em ciclos frigorificos sdo o R290 (propano) e o R600a
(iso-butano). Como se verifica pela Tabela 5, estes frigorigéneos ndo danificam a camada
de ozono (ambos com ODP de zero) e apresentam um baixo potencial de aguecimento
global (inferior a 20). Do mesmo modo verifica-se que apresentem um baixo nivel de
toxicidade (classe A), embora uma elevada inflamabilidade fator limitante na sua
aplicacdo, particularmente para aplicacdes em bombas de calor AQS que requerem
temperaturas e pressdes mais elevadas. Desta forma, a utilizacdo de HC obriga a
aplicagdo de normas para adogao de cuidados especiais no manuseamento dos mesmos.
Desde a eliminacdo de fugas, auséncia de fontes de ignicdo, concentracdo limite
permitida, entre outras, uma vez que fora dos seus limites de inflamabilidade, ocorre o
risco de explosdo. Por consequéncia, habitualmente sdo utilizados em equipamentos
com necessidade de carga limitada de fluido frigorigéneo, reduzindo a quantidade
localizada dentro do mesmo volume [21]-[23].

Tabela 5 - Propriedades fisicas e ambientais de R290 e R600a (adaptado de [18])

R290 R600a
oDP 0 0
GWP 3 <20
Toxidade Classe A Classe A
Inflamabilidade Classe 3 Classe 3

Limite inferior de
inflamabilidade

Limite superior de
inflamabilidade
Temperatura de ebulicao

2,1% por vol. (39 g/m3) 1,5% por vol. (38g/m3)

9,5% por vol. (177 g/m3)  8,5% por vol. (203 g/m3)

(101.325 kPa) -42,11°C -1L75°C

Temperatura do ponto triplo -187,62 °C -159,42 °C
Temperatura do ponto critico 96,74 °C 134,66 °C
Pressao do ponto critico 42,5 bar 36,3 bar

As excelentes propriedades termodinamicas dos hidrocarbonetos, como as suas
relativas baixas temperaturas de ebulicdo e altas temperaturas no ponto critico,
permitem obter eficiéncias e intervalos de pressdes de funcionamento consideraveis
muito semelhantes ou até melhores que os obtidos quando utilizados HCFCs ou HFCs.
Outra propriedade é o seu calor latente de vaporizacao, cerca de duas vezes superior
comparativamente a outros fluidos frigorigéneos sintéticos, significando um maior
efeito de refrigeracdo com o mesmo caudal massico de fluido. [24],[25].

Alem da referidas preocupacdes de seguranca a das propriedades termodindmicas dos
HC, existem limitacOes tecnoldgica, como por exemplo os compressores que operam
com HC para aplicagOes de altas temperaturas (superior a 60°C) ndo estdo largamente
disponiveis no mercado [24].
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2.3 Amoniaco ou R717 (NH3s)

O amoniaco, também designado por R717, é um fluido natural aplicado de forma
continua desde a primeira geracao de fluidos frigorigéneos, com ODP e GWP de zero.
Estad disponivel em abundancia, com baixo custo de aquisicdo e possui interessantes
propriedades termodinamicas para aplicacdo em bombas de calor para prodicdo AQS,
nomeadamente a elevada temperatura do ponto critico de 133 °C, tal como se observa
na Tabela 6. Todavia, verifica-se também que se trata de um fluido altamente téxico
(classe B) e volatil (classe 2L) que quando libertado em quantidade, pode representar
um perigo a saude. Apesar de tudo, seu odor Unico e desagraddvel, detetdvel em
concentra¢des muito baixas, leva a que a possiveis fugas sejam identificadas muito antes
de assumir niveis perigosos [23], [26].

Tabela 6 - Propriedades fisicas e ambientais de R717 (adaptado [25])

Amoniaco ou R717 (NHs)

oDP 0
GWP 0
Toxidade Classe B
Inflamabilidade Classe 2L
Limite inferior de inflamabilidade 15 % por vol.
Limite superior de inflamabilidade 28% por vol.
Temperatura de ebuli¢do (101.325 kPa) -33,33°C
Temperatura do ponto triplo -77,67 °C
Temperatura do ponto critico 133,0°C
Pressao do ponto critico 114,2 bar

Na generalidade devido a sua capacidade corrosiva e toxidade, a necessidade de
utilizacdo de tubagem de aco, compressores adaptados e dispositivos de seguranca
préprios torna o custo inicial da instalacdo superior a outros. Adicionalmente, o
amoniaco devido a sua incompatibilidade com os éleos mais comuns, exige cuidados
acrescidos relativamente ao critério de selecdo do 6leo de lubrificagdo. Em suma é
necessario ter em consideragcdo uma serie de fatores, no desenvolvimento e
implementacdo de um sistema de amoniaco [26].

De qualquer forma, acredita-se que ha um potencial de expansao do seu uso, e o
crescente nimero de estudos, apontam nesse sentido de utilizagcdo do amoniaco.
Inclusive em aplicacbes préximas da atividade humana, onde o R717 funciona em
circuito primario exigindo em conjunto HFC em circuito secundario [27]-[29].
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2.4 Didxido de carbono ou R744 (CO,)

Assim como os demais fluidos naturais, o didxido de carbono (CO;), também
denominado R744, ja fora antes utilizado em sistemas de refrigeracdo e aquecimento,
como a bomba de calor. Nomeadamente, na primeira gera¢do de fluido frigorigéneos,
onde viu uma quebra na sua utilizacdo com a introducdo dos CFC, tal como explicado no
subcapitulo 2.1.

Contudo, no inicio do novo seculo, essa situagao inverteu-se, tornou-se na atualidade
uns dos fluidos preferenciais para ciclos frigorificos. Consequéncia da reducdo
necessdria e exigida das emissdes de gases prejudiciais para a atmosfera e do
desenvolvimento tecnolégico em equipamentos CO; que permitiu ultrapassar as
limitagOes existentes.

A aposta no CO; e o seu crescente impacto do no mercado, ndo se deve apenas ao facto
de ndo danificar a camada de ozono e apresentar um baixo potencial de aquecimento
global. Deve-se por outro lado, pelas vantagens e propriedades fisicas e termodinamicas
que o R744 oferece em relagdao aos outros gases. [30]

Desde logo, como se pode verificar na Tabela 7, ao contrario dos HC e do NHs, trata-se
de um fluido ndo inflamavel (classe 1) e pouco toxico (classe a), respetivamente.

Tabela 7 - Propriedades fisicas e ambientais de R747 [25]

Diéxido-Carbono ou R744 (CO,)

oDP 0
PAG 1
Toxidade Classe A
Inflamabilidade Classe 1
Temperatura de ebuli¢do (101.325 kPa) -78,40 °C
Temperatura do ponto triplo - 56.558°C
Temperatura do ponto critico 31,1°C
Pressao do ponto critico 73,8 bar
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O R744 apresenta pressdes e temperaturas elevadas comparativamente com os demais
fluidos frigorigéneos, um dos motivos pelo qual a quebra na sua utilizacdo na segunda
geracdao de fluidos frigorigéneos. Na Tabela 7 e Figura 6 é possivel identificar o
contestado, com o seu baixo ponto critico a 31,1°C e 73,8 bar e ponto triplo que
correspondente a 56°C e 5,2 bar [31], [32],[33].
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Figura 6 - Diagrama de Mollier (P-h) de CO, com ponto triplo, critico e linha pseudo-critica [32]

Apesar das elevadas pressdes acima do ponto critico, na regido supercritica para uma
determinada pressdao existe uma determinada temperatura designada temperatura
pseudo-critica, em que as propriedades termodinamicas e de transporte do CO; variam
rapidamente atingindo um valor maximo. Algumas destas propriedades como entalpia,
entropia, calor especifico, massa volumica, e viscosidade tém um impacto na
transferéncia de calor. A variagao da temperatura pseudo-critica em fung¢do da pressao
é representada Figura 6 pela linha pseudo-critica.[34].

Na Figura 7 é possivel observar concretamente essa variacdo de propriedades 6tima,
onde para uma certa pressdo, propriedades como calor especifico (cp) € nimero de
prandtl (Pr) atingem o seu valor maximo a 40° (Tpc de uma determinada pressao
representada). Por outro lado, a massa volumica (p) sofre apenas uma ligeira diminuicdo
[31], [32].
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Figura 7 - Variagdo das propriedades CO; calor especifico vs Temperatura vs densidade [26]
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Em comparagao com os restantes fluidos a variagdo da massa volumica de CO; entre o
estado liquido e gasoso é menor, assim como se verifica na Figura 8. Esta diferenga
provém da sua maior homogeneidade nas duas fases (alta e baixa pressao).
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Figura 8 - Relagao da densidade do R744 na fase Liquido e Vapor [26]

Apesar da maior homogeneidade de CO, o seu valor de massa volumica é maior
comparativamente a outros fluidos, resultando num menor volume especifico (v). Este
fator sera vantajoso no processo de compressao, um menor volume especifico resultara
em um menor volume deslocado pelo compressor (Vq4), aumentando a sua eficiéncia
volumeétrica (nv) permitindo reduzir ao tamanho do compressor para o mesmo efeito
util requerido. Em suma, haverd uma maior permuta de calor e compressores de
menores dimensdes, o que levara a tubagens de menor didmetro, componentes mais
compactos e como tal mais baratos [35], [36].

Contudo, existem algumas condi¢des a ter em atenc¢ao na aplica¢ao do CO, como fluido
de trabalho, por exemplo em situa¢Ges de arranque inicial de carga, manutencdo de
sistema e insercao de éleo no compressor. Nestas situacdes podera ocorrer a intrusdo
de impurezas prejudiciais ao sistema, como agua e O6leo poliéster. Além disso a
exposicao do fluido, no estado liquido, a pressdao atmosférica ou a descida de
temperatura leva a formacdo de gelo seco caso atinja o ponto triplo do R744. Qutra
condicdo, a ter em conta na utilizagdo de CO2 em ciclos frigorificos é a sua concentracao
em caso de fugas, na atmosfera é de 0,04%, no entanto maiores concentragdes podem
provocar danos na saude, assim como é descrito Tabela 8 [30], [37].

Tabela 8 - ConcentragGes de exposi¢do CO; e respetivos efeitos nocivos para a saude [37]

ppm de CO, Efeitos

400 (0,04%) Concentracdo media na atmosfera — sem efeitos
Sintomas (respiratorios, pele, olhos, enxaquecas, tonturas, sensacao de

950-1400 . ,
ritmo cardiaco acelerado)

5000 Limite de exposicdo a longo prazo (8 horas)
10,000 (1%) Comprometimento cognitivo, aumento da pressao diastélica do sangue
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2.5 Ciclo frigorifico

As bombas de calor convencionais sdo sistemas de compressao mecanica de vapor,
baseados no ciclo de Carnot invertido, representado na Figura 9, e em que o fluido
frigorigéneo é responsavel por transportar a energia entre a fonte fria e a fonte quente,
sendo o efeito Util o aquecimento [5], [6].

Sendo o ciclo de Carnot reversivel (mantem as quantidades de energia constantes,
independente do sentido do seu funcionamento), é possivel obter uma analise
simplificada sobre as temperaturas de opera¢dao, mas também uma percec¢ao do limite
maximo do rendimento do ciclo real [38], [39].

Fonte quente a

(b)

T 3/\2

(a)

h=—"
Fontefria a

T

Y

M - motor; T - turbina; C - compressor

Figura 9 — (a) Esquema do ciclo frigorifico de Carnot. (b) Diagrama T-s do ciclo frigorifico [40]

Como representado na Figura 9, os ciclos de Carnot sdo normalmente compostos por
guatro componentes principais: um evaporador, um compressor, um condensador e um
dispositivo de expansao.

No entanto, pela figura verifica-se também uma das limitacGes a aplicabilidade fisica
deste ciclo, o facto de existir liquido a entrada do compressor provocando problemas no
seu funcionamento e danos. Outra limitacdo do ciclo é ndo ter em conta a diferenca de
temperatura necessaria para que ocorra transferéncia de calor, assim como a existéncia
de uma turbina no qual o seu trabalho ndo compensa, em termos econdmicos, o seu
custo [40].
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2.5.1 Cicloideal de compressao de vapor

De forma a corrigir as irreversibilidades existentes no ciclo de Carnot invertido, foi
desenvolvido o sistema ideal de compressdo de vapor, representado pela Figura 10.
Contornando as suas impossibilidades, através da substituicdo de uma turbina por uma
valvula de expansdao e da vaporizagdo total do fluido frigorigéneo antes deste ser
comprimido, deixando de haver fase liquido a entrada do compressor [7], [41], [42].
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Figura 10 - Esquema do ciclo ideal de compressao de vapor (a) e diagramas T-s (b) [38]

Pela andlise da Figura 10, dos diagramas T-s e P-h e descricao da Tabela 9, é possivel
descrever o ciclo por quatro processos. Duas transformacbes isobaricas, uma
transformacdo isentdlpica e uma transformacédo isentrdpica.

Tabela 9 - Processos do sistema ideal de compressdo a vapor

Compressao isentrépica — o fluido é comprimido até a pressao de

1-2s o . .
condensacdo, saindo do compressor estado de vapor sobreaquecido.

2.3 Libertagao de calor isobdrica — num processo isobarico, o fluido liberta calor
para a fonte quente até atingir o estado de liquido saturado

3.4 Expansdo adiabatica - liquido proveniente do condensador sofre um

processo de expansao isentalpica até atingir a pressdo de evaporacao

Evaporacgdo isobarica — o fluido frigorigéneo absorve calor na fonte fria até o
4-1 fluido atingir o estado de vapor saturado, onde posteriormente entra
novamente no compressor, repetindo o ciclo

Analisa-se também, pela Figura 10, a diferenca entre o processo isentrdpico (1-2s) e o
processo real (1-2). No processo real a entropia no ponto um (s1) ndo é igual a entropia
do ponto dois (s2), existe sim um aumento deste ultimo, assim como da entalpia. Em
consequéncia da diferenca de entalpia do ponto dois (h2) e do ponto dois isentrépico
(h2is), é possivel concluir o aumento do trabalho de compressao (W.).
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2.5.2 Ciclo real de compressdo de vapor

Os ciclos reais de compressdao de vapor comparativamente com os ciclos ideais
apresentam algumas diferencas. Essa diferencas podem ser observadas na Figura 11.

Em primeiro, sdo contabilizadas as quedas de pressao do fluido provocadas pelas perdas
de carga existentes nas tubagens e nos permutadores de calor (evaporador e
condensador) por onde circula o fluido frigorigéneo.

Em segundo, a ocorréncia de subarrefecimento é importante para a garantia de que
todo o fluido no momento da entrada na valvula de expansao esteja totalmente no
estado liquido, uma vez que podera existir um aumento de temperatura do fluido na
tubagem entre o condensador e o dispositivo de expansao. Por outro lado, quanto maior
for o grau de subarrefecimento, maior serd o aproveitamento de calor latente do
evaporador

Em terceiro, a ocorréncia de sobreaquecimento é importante para a garantia de que
todo fluido a entrada do compressor esteja no estado de vapor sobreaquecido. Parte do
sobreaquecimento pode ocorrer diretamente no evaporador, havendo assim um
aumento na capacidade de troca de calor designando-se por sobreaquecimento util, ou
por via da absorcdo de calor nas tubagens entre o evaporador e o compressor, ndo
alterando a capacidade de troca de calor do sistema designando-se por
sobreaquecimento inutil.

Por ultimo, o grau de degradacdo de energia existente no compressor, designado de
rendimento isentréopico. Quanto maior for este rendimento mais préximas serdao as
entropias do ponto 1 e do ponto 2, o que resultarda em um menor trabalho do
compressor [41], [43].
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Figura 11 - Ciclo ideal de compresséo (a) ciclo real de compressao (b), diagrama P-h (adaptado [39])
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2.6 Ciclo convencional e ciclo transcritico CO, de Bombas de calor

O ciclo transcritico CO; difere do ciclo convencional de compressao a vapor das bombas
de calor e das maquinas frigorificas, tal como como ilustrado Figura 12. O ciclo
convencional das bombas de calor é um ciclo subcritico, baseado no ciclo de Carnot
reversivel, em que a pressao de operagdo nao ultrapassa o ponto critico do fluido e onde
este a saida do compressor se encontra no estado de vapor sobreaquecido. Deste modo,
na passagem pelo condensador, o fluido condensa, passando ao estado liquido, tal como
se observa na Figura 12. [5], [44]

o 3 L -
Critical point = : Heat rejection 2
3 £ Critical Point
o — 5 £l f
E Heat rejection E 3 Critical point
= . | Compression :LJ /Compression
Evaporation 1 Evaporation
1
Specific Enthalpy Specific Enthalpy =
(a) (b)

Figura 12 - Diagrama P-h a) ciclo subcritico, b) ciclo transcritico, adaptado [45]

Os sistemas a CO; transcriticos baseiam-se no ciclo de Lorentz, Figura 13, onde ao
contrario dos sistemas subcriticos, operam com pressdo e temperatura superiores a do
ponto critico, como se verifica pela Figura 12 (b), ou seja, na regido de CO; supercritico
usufruindo da varia¢cao 6tima das propriedades de transferéncia de calor existente nessa
regido, tal como exposto no subcapitulo 2.4. A gama de pressdes tipicas de operacdo
dos ciclos transcriticos sdo, 2 a 4 bar na zona de baixa pressao e 80 a 130 bar na zona de
elevada pressao, deste tipo de ciclos [46].
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Figura 13 - llustracdo do ciclo de Lorenz usado como referéncia no ciclo CO, de bombas de calor [47]
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O processo de compressao no ciclo convencional, opera a razdes de pressao (quociente
entre a pressao elevada e a baixa) de cerca de oito, enquanto o ciclo o transcritico opera
com razdes cerca de trés a quatro. Como tal a razao de compressao do ciclo transcritico
é duas a trés vezes inferior a do ciclo subcritico, sendo fator que contribui para o
aumento da eficiéncia energética nos ciclos transcriticos [34].

A diferenca entre os ciclos termodinamicos descritos, implica também, diferenca no
componente de permuta de calor no patamar de alta pressao, enquanto a bomba de
calor convencional cede calor através da condensag¢dao fluido de trabalho no
condensador, a bomba de calor que opera em ciclo transcritico de CO;, cede calor na
fase gasosa. Assim sendo, o equipamento onde ocorre transferéncia de calor nos ciclos
transcriticos, é designado de gas cooler, como se pode identificar na Figura 14. [47]

Liquid-Vapor  compressor  Gas Cooler

Separator 1 5 (CO,-Water
Heat
Exchanger)

—
g Evaporator Hot Water
Air Out

—— Electric Expansion [

Valve Water
. M In
4 3

Figura 14 - Esquema basico de bomba calor em ciclo transcritico CO; [50]

Deste modo, a bomba de calor em regime transcritico é principalmente constituida por
guatro componentes principais, e em sequéncia: compressor, gas cooler, valvula de
expansao e evaporador.
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Com vista ao calculo do desempenho ciclo transcritico de CO;, COP, representado na
Figura 14, sdo utilizadas as equacgodes (1), (2) e (3), em que a equagdo (1) representa o
calor libertado pelo CO2 no gas cooler e recebido pelo caudal de dgua a aquecer (AQS).
A equacdo (2) representa a poténcia usada na compressdo do CO;, e a equacdo (3), o
quociente entre o efeito Util e o fornecido pela bomba de calor, ou seja, o seu
desempenho.

Qlib = Qgc = mcozo(hz — h3) (1)
M/c = Thcoz,e (hy — hq) (2)
COP = Qgc _ mcoz,s(hz - h3) (3)

]/VC mcoz,e (hz - hl)

Existem também algumas diferencas nas transformacdes no ciclo bdsico transcritico de
diéxido de carbono. Sendo do mesmo modo composto por quatro processos como
detalhado na Tabela 10 [34].

Tabela 10 - Processos do ciclo transcritico CO;

Compressao isentrépica - CO, ao sair do evaporador no estado de vapor
saturado é comprimido passando para o estado de sobreaquecido no estado
supercritico

Libertacao de calor isobdrica - CO; supercritico entra no gas cooler e liberta
calor através do seu arrefecimento sem mudanca de fase

3-4

Expansdo adiabatica - CO; a alta pressdo é expandido adiabaticamente para
uma pressao inferior (baixa pressdo), passando a mistura de liquido-gas pela
valvula de expansao

4-1

Evaporacgdo isobarica — CO; liquido-gas entra no evaporador, absorvendo o
calor exterior da fonte fria de energia em pressdo subcritica.
Consequentemente evapora, saindo do evaporador no estado de vapor
saturado. Onde posteriormente entra novamente no compressor, repetindo
0 processo 1-2
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2.6.1 Fundamentos do ciclo transcritico CO»

Nos ciclos transcriticos CO2 o permutador de calor no patamar de alta pressao ocorre
com o fluido na fase gasosa, enquanto no ciclo subcritico de CO; e dos restantes fluidos
frigorigéneos, a permuta de calor ocorre através da condensagao fluido de trabalho. Na
Figura 15 pode observa-se a variagdo de temperatura com a entalpia dos ciclos
subcritico, no caso a, e dos ciclos transcriticos de CO, no caso b.

Quando o vapor de CO; é comprimido num ciclo transcritico, consegue fornecer uma
grande variacdo de entalpia na rejeicdo de calor, devido as suas propriedades
termodinamicas favordveis, além de, ocorrer uma elevada queda de temperatura entre
a entrada e a saida do gas cooler, tornando este ciclo adequado para a producdo AQS.
O ciclo subcritico de CO, sendo a eficiéncia baixa, devido aos valores mais baixos de calor
latente junto ao ponto critico, é raramente aplicavel. [45], [48].
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Figura 15 - Processo de libertagdo de calor a) pelo fluido no condensador, b) pelo gas cooler [49]

Os HFC também podem ser utilizados em ciclos subcriticos para a producdo de AQS,
devido as elevadas temperaturas de condensac¢do para pressdes moderadas. Contudo,
nestes ciclos, devido a mudanca de fase existente no permutador de calor, a perda de
calor de modo irreversivel é inevitavel e consequentemente o desempenho tedrico é
inferior.[47], [49].

Outra caracteristica dos ciclos transcriticos, relaciona-se com a pressdo 6tima de
funcionamento no lado de alta pressao do ciclo, ou seja, desde o ponto de descarga do
compressor, até a saida dos gas cooler. Na regido supercritica, a pressao e temperatura
sdo dois parametros independentes, como se pode verificar no diagrama P-h de CO;
representado na Figura 16, e como tal a pressao de libertacdo de calor pode ser ajustada
para uma temperatura fixa a saida do gas cooler, de modo a maximizar a eficiéncia do
ciclo.
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Na Figura 16, é possivel observar, que, para um determinado aumento da pressao a
capacidade de libertagdo de calor e o trabalho de compressao aumentam. No entanto,
junto a pressao critica, a libertacdo de calor é superior e compensa o aumento de
trabalho de compressao e dai que proporciona um aumento do COP. Caso o patamar de
alta pressdao seja muito elevado, a rejeicdo de calor diminui deixando de haver
compensacao face ao trabalho de compressao exigido e consequentemente perde-se
rendimento com a diminuicdo do COP. Assim, a selecdo de uma pressdo 6tima de
funcionamento para estes ciclos transcriticos é primordial, dado que desta forma se
pode otimizar também o desempenho do sistema [33], [50]-[52].
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Figura 16 - Diagrama P-h de CO, supercritico, variagdo da alta pressao étima [34]

Outro fator que afeta o COP do ciclo transcritico é o efeito da variagcdo da temperatura
de evaporacdo, onde este efeito, comparado com os ciclos subcriticos dos restantes
fluido frigorignénos, € menor. Indicando assim, que bombas de calor de CO; em regime
transcritico, conseguem fornecer calor de forma mais estavel perante as condi¢des de
variacdo de temperatura da fonte de calor. Esta caracteristica faz com que estas bombas
de calor com fonte ar tenham um melhor desempenho face as variacbes ambientais
anuais, portanto mais eficientes, comparativamente as bombas de calor convencionais
com ciclos subcriticos. Aliado ao facto de instalacdes de fonte de ar serem mais
convenientes, baixo custo e sem restricdes geologias de condicbes de aplicacdo,
comparado com as bombas de fonte solo e agua [53].
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2.6.2 Métodos de controlo do sistema

Uma vez que no estado supercritico de CO; ndo existe mudanca de fase, a pressao e
temperatura sdo dois pardmetros independentes, como tal é importante controlar a
pressdo 6tima de descarga. Existem trés métodos para controlo da pressao de descarga:

1) Variar a carga do fluido (m) no circuito de alta pressao
2) Variar o volume interno (V) no circuito de alta pressao
3) Permitir o controlo passivo da pressdo pela temperatura do fluido de trabalho

A forma de controlo mais usual, vista durante a pesquisa bibliografica, é a variagao da
carga do fluido no circuito de alta pressao, onde o circuito deve incluir um sistema de
controlo do caudal massico do fluido (m) entre a saida do compressor e a entrada na
valvula de expansao.

O sistema mais comum em bombas de calor CO, é o sistema de controlo de baixa
pressdo que incluem circuitos com um depdsito a saida do evaporador e sistemas com
separador liquido (gravitico, bombeado ou ejetado), como representado na Figura 17.
O circuito de alta pressdo é ajustado pela valvula de expansdo, alterando
temporariamente o balanco entre o caudal massico no compressor e na prépria valvula
[53].

Figura 17 - Sistema de Low pressure buffer [53]

Reduzindo abertura da valvula de expansdo, temporariamente reduz o caudal massico
na valvula resultando em acumulagao no circuito de alta pressdo, sendo que a pressao
aumenta até novo o sistema tingir um novo balanco. A fracdo de vapor a saida do
evaporador pode temporariamente subir enquanto a pressao sobe, e carga adicional no
circuito de alta pressao é transferidos pelo deposito.

Por outro lado, aumentando abertura da valvula de expansdo reduzird a carga no
circuito de alta pressdo, a pressdo e o excesso de massa é depositado como liquido no
separador. Na realidade estes tipos de sistemas muitas vezes necessitam de uma ligacado
extra de liqguido de forma a fazer retornar do deposito, 6leo lubrificante para o
compressor [53].
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2.7 Bomba de calor em regime transcritico CO, para AQS.

Em 1993, o ressurgimento da utilizagao do CO; apds a primeira gera¢ao de utilizagao de
fluidos frigorigéneos iniciou-se com Lorentzen, tendo publicado um trabalho, onde
afirmava o CO2 como uma alternativa aceitavel aos fluidos sintéticos, assim como, a
potencial promissora aplicagdo do ciclo transcritico CO;, de Unico estagio de
compressdo, para bombas de calor para aquecimento de AQS. De acordo com a
comparacdo qualitativa exposta da Figura 15 e com a representacdo quantitativa das
temperaturas na Figura 18, é possivel verificar que a variagdo de temperatura no gas
cooler do ciclo transcritico de CO,, adapta-se satisfatoriamente ao perfil de
temperaturas requeridas para o aquecimento de AQS [53].
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Figura 18 - Esquema e diagrama T-s da bomba de calor CO; para aquecimento de aguas sanitarias [54]

Nas primeiras analises as bombas de calor de CO, em regime transcritico, verificou-se a
necessidade de alteracGes ao sistema, com o objetivo de maximizar o seu COP,
aumentando a sua capacidade, e ainda diminuir as dimensdes dos componentes.
Lorentzen, nos seus estudos, apontou como melhor modificacdo na melhoria do COP, a
introducdo de um permutador de calor interno, em inglés, internal heat exchanger (IHX),
tal como se observa no esquema de principio da bomba de calor da Figura 18 [55].

Apds Lorentz, inumeros protétipos de bomba de calor CO; para produgao AQS foram
estudados, sendo que a maioria das instalacbes eram de um Unico estagio de

compressao, utilizando um separador liquido/gas de baixa pressdo e um permutador de
calor interno [56].

Um dos primeiros investigadores a analisar e a reconhecer a potencialidade da bomba
de calor em regime transcritico CO; para aquecimento de dgua sanitdria foi Neksa, que
em 1998, publicou os resultados experimentais do estudo de um protétipo uma bomba
de calor para aquecimento de dgua com um IHX. Outros componentes principais da

bomba de calor foi um compressor do tipo alternativo e os convencionais permutadores
de tubos concéntricos.
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Da bomba de calor verificou-se uma variacao de COP entre 3 até 4,3, para producao de
agua a 60 °C, com variagao de temperatura de evaporagdo entre -20 e 0°C. Esta bomba
de calor também consegue produzir agua quente até 90°C sem problemas operacionais,
mas com perda de rendimento. A pressao 6tima do gas cooler varia de 9 a 11 Mpa para
temperaturas de fornecimento da dgua de 60 a 80 °C. Este incremento de temperatura
implica uma reducdo do COP de 4,3 para 3,6, para a temperatura de evaporacdo de 0
°C. Uma das vantagens da bomba de calor em regime transcritico CO; é a sua capacidade
de fornecer agua quente a alta temperatura, tornando-a qualificada para producgao de
AQS para edificios de habitacdo, comercio e servicos [54], [56].

Shouguo Wang, em 2011, realizou uma investigacdo experimental de um protétipo de
bomba de calor CO; transcritico para aquecimento de 4dgua, em que a fonte fria, é o
ambiente, tal como representado na Figura 19. Como se verifica, trata-se de um
protétipo de um Unico estagio de compressdo, utilizando um separador liquido/gas de
baixa pressao e um permutador de calor interno.

O estudo foi efetuado para uma larga gama de condi¢des de operacdao da bomba de
calor, nomeadamente, considerando uma temperatura de entrada de dgua sanitaria
constante. Como tal, foram estudados os efeitos de variacdo da temperatura ambiente
exterior, da pressdo de descarga 6tima e da temperatura de producdo de AQS desejada,
no desempenho do sistema. Os efeitos paramétricos na performance do sistema e na
pressdo 6tima de descarga serdo abordados em mais pormenor nos préximos
subcapitulos [57].
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Figura 19 - Esquema de bomba de calor CO; transcritico para aquecimento de agua, de fonte ar [59]
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2.7.1 Efeito da variacdo da temperatura de saida da dgua no COP

A variacdo da temperatura de saida de agua requerida tem efeito nas temperaturas
médias de CO; que circulam no gas cooler, na pressdo 6tima de descarga e
consequentemente no desempenho do sistema.

Aumentar a temperatura de saida de agua provoca um aumento na temperatura de
saida do CO3 no gas cooler, e consequentemente, a variacdao de entalpia na permuta de
calor entre estes dois fluidos serd menor, ou seja, menor serd a energia calorifica
libertada e como tal menor o COP [46], [57].

De modo a contrariar este efeito, é necessadrio aumentar a temperatura de descarga do
compressor aumentando a sua pressdo de descarga. Amplia-se deste modo, a variacao
de temperatura no calor libertado, para que resulte numa maior variagao de entalpia
gue se adeque também as baixas temperaturas de entrada na agua no gas cooler para
AQS. Por este motivo, observa-se na Figura 20 dos resultados experimentais de Shouguo
Wang, que quanto maior é a temperatura de demanda de 4gua quente requerida, maior
é pressao de descarga e a pressdo 6tima de descarga no sistema. O aumento de pressao,
como analisado no subcapitulo 2.4, leva ao afastamento do ponto critico e como tal, a
reducao das propriedades de transferéncia de calor, resultando num menor COP [55].
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Figura 20 - Varia¢do do COP e da pressdo de descarga, em funcdo da temperatura de saida de agua requerida [57]
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2.7.2 Efeito davariacdo da temperatura ambiente no COP

Independentemente da temperatura de agua quente requerida, o aumento da
temperatura ambiente tem o mesmo efeito no sistema, levando ao aumento da pressao
otima e da temperatura de saida do CO; do gas cooler, conforme se visualiza na Figura
21 e Figura 22 respetivamente. Essa varia¢cdo de temperatura na saida do permutador é
minima, onde para uma variacdo de 50°C ambiente resulta numa variacdo de apenas
5°C na saida do CO; do gas cooler [57].
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Figura 22 - Variagdo da temperatura de saida do CO, do
gas cooler em fungdo da temperatura ambiente e de
agua quente fixa, num estado otimo [57]

Figura 21 - Variagdo da pressdo 6tima no gas cooler
com a temperatura ambiente [55]

O aumento da temperatura ambiente leva também, de forma consequente, ao aumento
da temperatura de evaporacgao, Figura 24. Esse efeito deve-se ao facto de a diferenca
de transferéncia de calor ser aproximadamente constante e com tal, as diferencas de
temperatura mantém-se aproximadamente lineares. Por outro lado, verifica-se pela
Figura 23 que o aumento da temperatura ambiente leva a um acréscimo no COP do
sistema.
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Figura 23 - Variagdo do COP em fungdo da
temperatura ambiente a da saida de 4gua quente [57]

Figura 24 - Variagdo das temperaturas de evaporagao
com a ambiente e saida de agua quente fixa a 60°C[57]
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Resultado esperado, ja que o sistema ird extrair do mesmo modo a energia possivel da
fonte de calor, fazendo proveito desse aumento para o aquecimento do fluido de
trabalho e posteriormente transferir lo para a dgua. Ira assim exigir desta forma, menos
trabalho ao compressor para o mesmo efeito. De outra forma, o aumento da
temperatura de evaporagao traduz-se em um aumento da pressao de evaporagao.
Como tal a razao de pressdes, entre o gas cooler e o evaporador, diminui sendo assim o
trabalho exigido ao compressor menor, contribuindo num melhoramento do
rendimento do sistema [57].

Com o variar das pressdes para a estabilizacdo do sistema na pressdo 6tima também o
sobreaquecimento vai variar. Observa-se essa variacao pelos dois ciclos termodindmicos
representados na Figura 25, onde se verifica um maior sobreaquecimento para o ciclo
com maior pressao de descarga. Como tal, um aumento do sobreaquecimento traduz-
se numa maior variacdo de entalpia no estagio de compressdo entre o ponto 1 e 2 e
consequentemente em menor COP [47], [57].
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Figura 25 - Variagdo da pressdo no gas cooler e no evaporador com a variagdo de abertura da valvula de expansdo
[55]
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2.8 Compressor

7

Desenvolver compressores CO, de alta eficiéncia é imperativo, uma vez que é um dos
componentes essenciais ao funcionamento do sistema e como tal, tem grande influéncia na
eficiéncia do mesmo. Para além da eficiéncia é necessario garantir condicdes de alta pressao
de descarga, entre 90 e 130 bar, bastante superior a dos compressores convencionais, que
requerem apenas de 10 a 40 bar. Como tal, os compressores para CO2terdo de possuir duros
revestimentos e pressao reduzida no contacto dos rolamentos. [58]

Diversos tipos de compressores foram desenvolvidos com sucesso para diferentes
aplicacdes. No caso da producdo AQS doméstica estes compressores sao tipicamente scroll
e rotativos de alhetas, de um ou dois estagios de compressdao, com uma potencia cerca de
1,5 kW. No caso da producdao AQS comercial sdo tipicamente compressores alternativos
devido as suas excelentes propriedades de vedacdo, a elevada razdo de compressao e
melhor eficiéncia, que apresentam relativamente aos compressores centrifugos e scroll.
(58], [59]

Consoante o tipo, o fornecedor e o modelo do motor, os compressores CO, possuem
diferentes limites de operacdo. No caso dos compressores alternativos CO, do Bitzer,
verifica-se pela Figura 26 que para um sobreaquecimento de 10 K, a gama de operagao
aceitavel dentro dos seus limites superiores e inferiores de temperatura e pressao [60].

e Limite inferior de pressdo de descarga: 40 bar

e Limite superior de pressao de descarga: 140 bar
e Limite inferior de succ¢do: 20 bar

e Limite superior de succdo: 58 bar
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Figura 26 - Limites de aplicacdo do compressor alternativo CO, do Bitzer, com base em 10K de sobreaquecimento
[60]

Operar fora dos limites pode levar a danos no compressor, assim como temperaturas de
descargas elevadas, podendo provocar a carbonizagdao do 6leo lubrificante e colocar
demasiada tensdo nos componentes mecanicos do equipamento. No caso dos
compressores do Bitzer o limite superior da temperatura de descarga é 140°C em
funcionamento a longo prazo e 160°C em periodos curtos de funcionamento [59].
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2.8.1 Oleo

O Odleo lubrificante é uma parte importante do compressor, lubrifica, arrefece os
componentes mecanicos e previne a fugas gas. Contudo uma parte do dleo circula com o
fluido frigorigéneo da bomba de calor e como tal tem um impacto consideravel no
desempenho do sistema. Assim sendo é importante que o éleo selecionado possua as
seguintes caracteristica [61], [62]:

e Fiabilidade nas propriedades de lubrificagdo (viscosidade e aditivo antidesgaste)

e Boa miscibilidade com o fluido de trabalho (transporte de éleo, transferéncia de
calor)

e Elevada estabilidade quimica e térmica (em combinacdao com o fluido de trabalho)

e Boa compatibilidade com os componentes

e Fidveis propriedades isolantes

As bases quimicas dos lubrificantes usadas no compressor, conforme o fluido frigorigéneo e
a aplicacdo do sistema, incluem polialfaolefina (PAO), poliolester (POE), polialquilenoglicol
(PAG) e alquil naftaleno (AN) [62].

Nos sistemas CO; transcriticos existem requisitos especiais a cumprir pelos lubrificantes,
sendo o POE e o PAG os principais utilizados. O polioester tem a particularidade de ser um
6leo com excelente solubilidade e miscibilidade, no entanto essas propriedades tem um
efeito negativo na viscosidade e lubrificacao, exigindo deste modo ao compressor, robustez
extrema e mecanismos extremamente resistentes ao desgaste. Como tal, para cargas de
aquecimento elevadas como é o caso das bombas de calor, o PAG é o lubrificante mais
favordvel. Este é superior ao POE em todas as caracteristicas mencionadas, exceto na
miscibilidade e solubilidade, causando mais dificuldades na retencdo de dleo [63], [64].
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2.9 Permutador de calor gas cooler

Para as bombas de calor com CO,, o gas cooler é o componente responsavel por efetuar
a libertacdo de calor nas condi¢8es supercriticas do fluido de trabalho. A semelhanca do
compressor, € um dos principais componentes do sistema, sendo também apontado
como o componente mais potencial a melhoria da eficiéncia do sistema, motivo pelo
gual é dos componentes mais investigados e desenvolvidos. Sempre com o propdsito de
melhorar a sua eficiéncia em funcdo das propriedades da dgua e supercritica do CO; e
obter permutadores mais compactos. No entanto, enfrenta dois importantes desafios,
a fiabilidade na detecdo de fugas e suportar as condicdes de trabalho [65].

Diversas configuracOes e geometrias, foram e sdo estudas continuamente na permuta
de calor para as bombas de calor. A Figura 27 representa um dos permutadores
desenvolvidos neste sentido, designado de permutador concéntrico espiral. Um dos
mais estudados em bomba de calor CO; para aquecimento AQS foi o permutador
concéntrico. Principalmente devido a sua capacidade de suportar as elevadas pressdes
de trabalho existentes e facil detectacdo de fugas. Por outro lado, apresenta uma
geometria simples passivel de analises tedricas e valores aceitaveis do U (coeficiente
global de transferéncia de calor) e de perda de carga [34], [65].

Water pipe (Twisted pipe)

Refrigerant pipe

Figura 27 - Configuragao do permutador “Twist & spiral" desenvolvido [66]
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Relativamente aos permutadores de placas, de uma forma geral podem facilmente ser
construido para diferentes aplicagdes, consoante o nimero de placas, nimero de
passagens e o tamanho das placas. Fornecem elevados valores de U (coeficiente global
de transferéncia de calor) e sdo permutadores mais compactos. Esses dois fatores
permitem desde logo, comparativamente com outros permutadores, fornecer a mesma
capacidade térmica, mas com tamanhos até cinco vezes inferiores.

Contudo, os permutadores de placas geralmente ndo suportam pressdoes muito elevadas
quando comparados com os de tubo concéntrico, como tal ndo eram adequados as
condicbes de operacdo de CO; transcritico. Por este motivo ndo era objeto de
investigacdo a sua aplicacido em bombas de calor CO; para aguecimento AQS, no
entanto recentemente houve uma mudan¢a, com o langamento no mercado de
permutadores de placas soldados para CO; que suportam elevadas pressdes. Assim
sendo, recentemente foi realizado um estudo comparativo entre o desempenho de um
permutador de placas soldado e um permutador de tubo concéntrico em espiral, para a
referia aplicagao.

Desde logo, como se observa pela Figura 28, o permutador de placas era mais compacto,
apresentando um peso inferior. Quando comparado a d4rea total de transferéncia de
calor, o permutador de placas apresentava uma area efetiva de 0,559 m? e o espiral de
0,259 m?2. O permutador de tubo concéntrico em espiral tem uma &rea exterior
superficial superior e um superior potencial de perda de calor. [67]
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Figura 28 — Comparagao entre os dois gas cooler, a esquerda o de placas e a direita o spiral [67]
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Em 2014, ambas as unidades foram testadas por Murray, sobre condi¢des idénticas, com
diversas variagdes no caudal de agua e CO,, para avaliar o seu desempenho, tal como se
verifica pela Figura 29. Os resultados demonstraram um desempenho igual e/ou
superior para todas as condicdes de teste, por parte do gas cooler de placas. Com este,
foi verificado também um aumento na capacidade de aquecimento e COP do sistema,
particularmente a temperaturas mais baixa no gas cooler.
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Figura 29 — Desempenho de dois modelos de gas cooler em fungdo da temperatura media de CO; [67]

O permutador de placas apresentava um valor de UA (coeficiente global e ara global de
transferéncia de calor) efetivo ligeiramente superior quando comparado com o
apresentado pelo permutador de tubo concéntrico em espiral. A maior diferenca
avaliada entre os dois permutadores verificou-se na perda de pressdo, onde no
permutador em espiral obteve-se perdas até cinco vezes superiores, comparado com as
do permutador de placas [67], [68].
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Figura 30 — Queda de pressao vs caudal massico de CO, em ambos modelos de gas cooler [67]

Perante o elevado coeficiente global de transferéncia de calor, as baixas perdas de
pressdo e o design compacto, o permutador de placas é o tipo de permutador que mais
se destaca adotar para o presente projeto.
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2.10 Permutador interno IHX

A fungcdo do permutador interno é gerar tanto subarrefecimento como
sobreaquecimento, com a passagem de transferéncia de calor do fluido do lado de alta
pressdo para a entrada do compressor, e como tal reduzir o trabalho do compressor a
pressao otima de descarga. A sua influéncia ocorre principalmente no lado de alta
pressdo do sistema, sendo que a pressao de evaporador quase nao é afetada. Dado a
transferéncia de calor existente no IHX as temperaturas e pressdes no ciclo sdo
influenciadas. Pelo sobrearrefecimento gerado pelo IHX a entalpia de entrada do
evaporador diminui. Com a area de transferéncia de calor do evaporar constante, a
diferenca de entalpia entre a entrada e a saida do evaporador aumenta. O mesmo
significa que o mesmo evaporador consegue aproveitar mais energia calorifica da fonte
fria e, portanto, melhor o desempenho do sistema. Apesar disso, com a diminuicdo de
caudal pela variagao da entalpia, o estado do CO; a saida do evaporador mantém-se.

Recentemente F.Cao estudou a aplicacdo do IHX numa bomba de calor CO; ar-agua para
aquecimento de dgua. Como consequéncia do sobreaquecimento gerado pela aplicacao,
a temperatura de succdo e de descarga do compressor sdo superiores comparadas com
as temperaturas do ciclo sem IHX. Deste modo, o sistema adapta-se ao novo perfil de
temperaturas diminuindo a pressdo 6tima de descarga, favorecendo o desempenho do
sistema tal como verificado no subcapitulo 2.7.2 e pelos resultados experimentais de
F.cao, representados na Figura 31. Os resultados demonstraram também que a reducao
da pressao dtima de descarga, tem uma maior influencia no sistema com a diminuicao
da temperatura ambiente, com a diminuicdo da temperatura de entrada da dgua e com
a com a diminuicdo da temperatura de saida de agua. Na pressao 6tima, o consumo do
compressor diminua até 6,22% e o COP aumentava até 6,65% com o uso do IHX.[69]
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Figura 31 -Variagdo dos parametros de desempenho com a variavel de pressdo de descarga em fungdo da
temperatura saida de 4gua, (a) consumo compressor e (b) COP [69]

Por outro lado, é sabido que, em bombas de calor com IHX, as temperaturas de descarga
aumentam com o diminuir da temperatura ambiente. Como tal, de forma a evitar as
temperaturas de descarga extremamente altas que provoquem a carbonizagao do dleo,
€ necessario ter cuidados nas considerag6es do IHX perante as condi¢Oes de trabalho.
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3 DESENVOLVIMENTO

O presente capitulo descreve o procedimento utilizado com vista a selecdo dos
componentes necessarios ao desenvolvimento da bomba de calor para produgao AQS,
utilizando como fluido frigorinéneo CO, em regime transcritico, assim como os seus
resultados. Optou-se por desenvolver uma ferramenta de calculo automatizada em
Excel, designada de FCBC (Ferramenta de Calculo da Bomba de Calor CO;) para analise
dos ciclos frigorificos existentes, conforme as condi¢ées de operacdo requeridas e a
capacidade calorifica pretendida. No mesmo seguimento, com os parametros de saida
obtidos pela FCBC, foi possivel efetuar diversas andlises de desempenho, assim como
selecionar os componentes constituintes da bomba de calor necessarios para o projeto.

3.1 Esquema de principio da bomba de calor

A Figura 32 representa o esquema de principio da bomba de calor do tipo ar-agua em
que o fluido frigorigéneo é o CO,, a operar em ciclo transcritico, para a finalidade de
producdo de AQS.
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Figura 32 - Esquema de principio adotado (adaptado [59])
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A Tabela 11 descreve os processos que ocorrem no sistema e conforme a Figura 33
apresentada e esquema de principio adotado.

Tabela 11 - Processos termodinamicos na bomba de calor CO; para aquecimento AQS

0O CO; no ponto 1 a entrada do compressor encontra-se no estado de vapor

1-2 sobreaquecido que serd comprimido no compressor até ao ponto 2 no
estado supercritico
2.3 Entre o ponto 2 e o ponto 3 na regido supercritica do fluido ocorre a
libertacdo do calor no gascooler
O CO; no ponto 3, apds saida do gascooler, passa pelo IHX onde sofre um
3-4 subarrefecimento até ao ponto 4, com a passagem de transferéncia de calor
do fluido do lado de alta pressdo para a entrada do compressor
O fluido no ponto 4 apds sair do IHX, ainda na regido supercritica, entra na
4-5 valvula de expansao onde sofre uma reducdo de pressao, passando ao ponto
5 uma mistura de liquido-gds saturado
O liquido-gds entra no evaporador, absorvendo o calor exterior do ar
5-6 ambiente a pressdo subcritica, saindo no ponto 6 com um pequeno grau de
estado sobreaquecido
61 No mesmo modo, mas em sentido contrdrio, o fluido passa pelo IHX onde

sofre um sobreaquecimento até ao ponto 1

A Figura 33 representa, em diagrama P-h, um exemplo tipico do ciclo frigorifico existente
durante o funcionamento da bomba de calor CO;, para produ¢dao de AQS conforme o
esquema adotado.
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Figura 33 -Exemplo 1 de diagrama P-h de funcionamento da bomba de calor CO; para produgédo AQS
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Esta bomba de calor tem como fonte fria ar ambiente, possuindo deste modo um
evaporador de tubo alheado (7) para a troca de calor. O ciclo funciona com um Unico
estagio de compressdo, sendo utilizado um compressor alternativo (1), utilizando um
separador liquido/gas de baixa pressdo (8). E também utilizado um permutador interno
(11) de modo a incrementar a eficiéncia do sistema, sendo que o IHX e o gas cooler (3)
sdo permutadores de placas e o processo de expansdo é realizado por uma valvula
eletrénica de expansdo (9). Existe ainda um filtro (6) que filtra e protege o sistema da
humidade de agua, metais e impurezas que podem afetar o desempenho do sistema.
Além desses componentes, diversos transdutores de pressao (5) e de temperatura (4)
sdo considerados e colocados estrategicamente, pelas tubagens do sistema, de modo a
fazer a correta leitura e transmissdo dos dados ao programa de controlo logaritmo da
bomba da calor. Os dados transmitidos irdo possibilitar, ndo sé a analisar os parametros
e desempenho do ciclo frigorifico existente na Bomba de calor em funcionamento, como
efetuar o seu controlo.

No esquema adotado da, existem duas ligacdes (linha | e linha Il) de protecdo de
funcionamento, prevenindo temperaturas excessivamente altas ou baixas. A linha |
previne a formacado de gelo no evaporador, ejetando por uns instantes CO; da saida do
compressor na linha de suc¢do do evaporador, através da vdlvula solenoide. No caso da
linha Il, previne temperaturas elevadas de sobreaquecimento a entrada do compressor

Como se prevé, apds o projeto, a bomba de calor iniciard a sua fase de fabrico e
montagem, no entanto, nunca podera ser comercializada sem antes realizar os devidos
testes de seguranca.

3.2 Ferramenta de calculo da bomba de calor CO, (FCBC)

Com vista a efetuar simulag¢des de funcionamento do ciclo frigorificos da bomba de calor
CO,, consoante as condi¢cdes de operacdao requeridas, e também para obter os
parametros necessarios a selecdo dos componentes da bomba de calor, optou-se por
desenvolver um modelo de calculo do ciclo transcritico de CO; para producdo de AQS,
na ferramenta Excel.

As relacdes entre as propriedades termodinamicas do CO; sdao demasiado complexas
para serem expressas por simples equacdes. Algumas dessas propriedades podem ser
medidas, mas para o caso de outras, isso ndo sucede, sendo calculadas a partir das
relacdes termodinamicas com as propriedades medidas. O estado de uma substancia
simples compressivel é definido por quaisquer duas propriedades intensiva
independentes. Uma vez definidas essas duas propriedades, todas as outras, todas a
propriedades restantes podem ser encontradas.
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As tabelas de propriedades termodinamicas sao separadas por regides em func¢do da
fase de CO,, vapor supercritico, vapor sobreaquecido, liquido comprimido e zona de
titulo delimitada pela curva de saturagdo. Estas tabelas, foram integradas na FCBC,
fazendo parte da base de dados que permite obter, de forma automatica, algumas das
propriedades como por exemplo, a entalpia e a entropia, ou ainda calcular outras
variaveis modeladas para o ciclo transcritico, por exemplo, a capacidade calorifica do
gas cooler, entre muitas outras.

As seguintes suposicoes foram efetuadas, com vista ao modelo ideal utilizado para os
processos que ocorrem no ciclo transcritico de CO3:

1. Ociclo opera em regime estacionario

AlteracOes da energia cinética e potencial sdo desprezaveis
O compressor opera adiabaticamente

Todos os permutadores operam adiabaticamente

A perda de calor nas tubagens é desprezavel

O processo de expansao é isentalpico

O efeito de dleo nas propriedades do CO; é desprezavel

O sobreaquecimento na tubagem de succdo é desprezavel

O N ULk WN

A base de dados, além das tabelas de propriedades, é composta por correlagdes
empiricas de resultados experimentais que permitem, desde logo, iniciar o ciclo
termodinamico definidas as condi¢des de operagdo requeridas para a bomba de calor.

Para concluir o ciclo termodinamico, é necessario inserir um volume deslocado de um
compressor selecionado e verificar a capacidade prevista para a bomba de calor perante
diversas condi¢des. Caso esse volume permita obter a capacidade pretendida no gas
cooler, satisfazendo as condi¢cdes de operagcao necessdrias para a aplicabilidade da
bomba de calor, é possivel retirar da ferramenta os parametros necessarios para a
selecdo dos componentes do sistema consoante as condic¢des.

A FCBC desenvolvida é valida apenas para o modelo termodinamico idéntico ao
esquema de principio adotado da Figura 32, ou seja, para bombas de calor CO; ar-agua
para producdo de AQS, com um Unico estagio de compressdao promovido por um
compressor de frequéncia fixa (50Hz), com permutador de calor interno, com
evaporador de expansdo direta e separador liquido/gas de baixa press3o.

O fluxograma da Figura 34 representa os processos matematicos e termodinamicos
modelados, que ocorrem nos cdlculos da FCBC desenvolvida para as simulacdes de
funcionamento do ciclo frigorificos da bomba de calor CO,. Para identificar as evolucoes
do ciclo termodinamico, este é constituido por seis pontos de estado, pontos esses tal
como representados no diagrama e P-h da Figura 32 e Figura 33.
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Figura 34 - Fluxograma representativo do processo de calculo da FCBC desenvolvida
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3.2.1 Modelacdo da ferramenta de calculo da bomba de calor CO;

Como analisado os parametros de maior influéncia no sistema sdo as condigdes de
operac¢do da bomba de calor, nomeadamente a temperatura ambiente, a temperatura
de saida e entrada de dgua no gas cooler. Além disso, em simulagdes operativas tedricas
e praticas, a pressdo 6tima de rejeicio de calor do sistema bomba de calor CO;
transcritico é o fator primordial a considerar no desempenho geral do sistema.

Isso significa que as correlagGes apresentadas para a pressao 6tima de descarga em
funcdo da temperatura de saida do gas cooler ou da temperatura de entrada da agua e
da temperatura de evaporagdao ndo sdao adequadas ao controlo do sistema,
especialmente na procura das condi¢des 6timas numa aplicagao real.

Com base nos resultados experimentais em laboratério obtidos por Shouguo Wang, cujo
protétipo foi representado na Figura 19, a correlagdo da equacdo (4) foi também
utilizada no presente trabalho, para a obtenc¢do da pressdo 6tima de descarga (Potm) em
fungdo da temperatura ambiente (Tamb), da temperatura de entrada da agua (Tag ) € da
temperatura de saida da agua (Tag, s) [57].

Potm = 1,097995 + 0,106442. T, + 0,10404 — 0,001216.T2,;,,  5°C < Topmp < 35°C (4)

Potm = 2,468391 + 0,122379.T,gc — 0,000407.T2, ¢ +0,016207. Topp, ~ —15°C < Ty < 5°C  (5)

Posteriormente, de modo a verificar a precisdo das correlagdes, estas foram testadas
por Shouguo Wang para uma aplicacao pratica real de bomba de calor CO; ar-agua com
IHX e para producdo AQS. Do estudo verificou-se um erro aceitavel entre os resultados
experimentais e os resultados da aplicacdo pratica real, validando as correlacGes para
modelos idénticos [70].

As correlacdes apresentadas sao aceitaveis para a gama de temperatura ambiente entre
0os -15°C e os 35°C e a temperatura de saida de agua entre os 55°C e os 95°C. A
temperatura de entrada de dgua é entre os 10°C e os 15°C para todas a condicdes.

Para além de representar a influencia dos parametros com mais relevancia, os intervalos
validos para a sua aplicacdo ajustam se de forma apropriada as condi¢Ges operativas em
Portugal, que a bomba de calor poderd ser submetida.
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Uma vez obtido a pressao 6tima de rejei¢ao de calor é possivel aproveitar as correlagdes
apresentadas em fun¢do da temperatura de saida do gas cooler (Tg, s), inverter a fungao
e retirar a propria temperatura da saida do gas cooler em fungao da pressao.

Potm = 232,64.T):2° (6)

Uma das correlagbes experimentais recentes, e utilizada no presente trabalho, é a
equacado (6), valida para uma temperatura ambiente entre -15°C e 30°C e para uma
temperatura do gas cooler entre 25°C e 45°C, apresentando esta equacao, para o valores
experimentais desvio inferior a 5,66% [71].

Dado que o intervalo de validez da equacdo é limitado para os valores esperados, é
possivel utilizar uma segunda correlacdo que complemente esses mesmos intervalos.
Assim sendo, aplica-se a equacado (7) valida para temperaturas de saida do gas cooler
entre os 32°C e os 53°C, apresentando para o valores experimentais desvio inferior a
7,3% [72].

Potm = 8,197 + 1,717. Ty, +0,01448.T2 ¢ 7)

A pressdo de descarga e temperatura de saida do gas cooler corresponde a pressao e
temperatura do ponto 3 respetivamente, representado Figura 32, Figura 33 e
novamente na Figura 35. Recorre-se as tabelas de propriedades do CO; em vapor
supercritico e através de duplas interpola¢des, conforme o valor de pressdo e
temperatura do ponto 3 obtidos, retira-se o valor de entalpia. Com o ponto 3 definido é
possivel iniciar a construgao do ciclo termodinamico.

10° : ! ! T ! !

p [kPa]

i ; ; ; | | ]
O 100 200 300 400 500 600
h [k)/kg]

Figura 35 - Exemplo 2 de diagrama P-h de funcionamento da bomba de calor CO; para producdao AQS
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Com a introdugdo do IHX, sabe-se que a capacidade de transferéncia de calor do
permutador (Qux) pode ser definida através da equacao (8), pelo caudal méssico de CO;
(m) e pela variagcdo de entalpia entre a saida e entrada do permutador na parte do ciclo
de alta pressao (pontos 3 e 4) e baixa pressdo (pontos 1 e 6).

QIHX - coze <h3 h4> mcozs (hl hé) (8)

Assumido o regime estacionario no funcionamento da bomba de calor, o caudal massico
do fluido € constante, ou seja, o caudal que entra (1, ¢) € igual ao que sai (1., 5) €
como tal a equacgao (9) é valida.

mcoz = mcoz,e = mcoz,s (9)

Como tal, é possivel analisar o permutador pelo seu balango energético, e afirmar que
a variacdo de entalpia no circuito de AP é igual a variagdo no circuito de BP.

AR THX = (hs = hy) = (b = ho) (10)

O valor da variacdo de entalpia (Ah IHX) depende sempre do permutador a selecionar,
pelo que foi considerado um dado de entrada no modelo de célculo. O valor terd de ser
uma interdependéncia entre a temperatura limite de descarga do compressor e o COP,
perante as condi¢des de operacao definidas. Assim sendo, uma vez introduzido o valor
da sua variacdo de entalpia retira-se a entalpia do ponto 4 e do ponto 1, consoante, os
valores de entalpia do ponto 3 e do ponto 6, ja definidos. Uma vez assumido que ndo
existem alteracbes da energia cinética e potencial, que a perda de carga nos
componentes e tubagens é desprezavel, a pressao do ponto 4 (P4), do ponto 3 e do
ponto 2 (P2) é igual a pressao otima.

Potm = P4, =P3 =P, (11)

Recorrendo novamente as tabelas de propriedades de vapor supercritico, através de
duplas interpola¢Ges, com o valor de P4 e hs retira-se a temperatura do ponto 4,
representado na Figura 35. Apds a saida do permutador interno o fluido passa pela
valvula de expansdo, assumindo o processo de expansdo isentalpico, a entalpia do ponto
5 éigual ao do ponto 4.

hs = hy (12)
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Na Figura 36 estd representado parte do fluxograma da Figura 34, representado os
processos modelados até este ponto.

v

Potm = f(Tamb: Tag,s: Tag,e ) <
Tgc = f(Potm)
T3= Tgc

P3=Potm

v

hs =f (T3, P3)

v

h, = f(hg, Ah IHX)

Ah IHX
(variagdo de entalpia do IHX)

Py =P3=Potm

v

Ta =1 (hg, Ps)

v

hy= hg
|

Figura 36 - Parte 1 do fluxograma representativo do processo de calculo da FCBC desenvolvida

Com vista a recolha da temperatura de evaporacdo e sabendo que esta depende das
condicbes de permuta, nomeadamente da geometria, constituicdo do evaporador e da
temperatura ambiente, recorreu-se a uma correlacdo baseada em resultados
experimentais, entre a temperatura ambiente e a temperatura de evaporagdo. Pela
Tabela 12, verifica-se os valores dos resultados experimentais, da evolucdo da
temperatura de evaporacao em func¢do da variacao da temperatura ambiente.[57]

Tabela 12 - Variagdo da temperatura de evaporagdo consoante a temperatura ambiente [57]

Tamb Teva
-15 -22,5
-10 -18
-5 -14
-10

5 -6
10 -3,5

15 -1
20 3,5
25 8,5
30 11,5
35 13

Projeto de uma bomba de calor para aquecimento de aguas sanitdrias
utilizando como fluido frigorigéneo co. em regime transcritico



DESENVOLVIMENTO 55

Ajusta-se os valores da tabela aos limites de operacdo da maioria dos compressores CO>
transcritico e aplica-se uma regressao quadrdtica com base nesses dados, permitindo
obter a seguinte correlagao:

Topa = —3X 1077 T2 4 0,7. Tymp — 9,5,  —15°C < Tymp < 35°C  (13)

Conforme as condi¢des de operagao de temperatura ambiente introduzidas, retira-se a
temperatura de evaporacdo. Posteriormente, pelas tabelas de propriedades de CO;
saturado, recorre-se a uma interpolagdo linear para obter o valor de pressdao de
evaporagao correspondente.

Assumindo que ndo existem alteracdes da energia cinética e potencial, que a perda de
carga nos componentes e tubagens é desprezavel, a pressdo de evaporagao (Peva) € igual
a pressao no ponto 5, no ponto 1, e no ponto 6. Como tal, a pressao de evaporagao e
temperatura de evaporacao corresponde a pressdo e temperatura do ponto 5.

Peyqg = P5s = Pg =P (14)

Dado que o evaporador é de expansdao direta, este necessita de garantir vapor
sobreaquecido na sua saida para que nao ocorram a possibilidade de golpes de liquido
no compressor. Assim sendo, o sobreaquecimento desejado no evaporador do sistema
€ um dado de entrada necessario definir. A temperatura do ponto 6 é definida em
funcdo do sobreaquecimento do evaporador (ATe) definido.

Te = Tepq + AT,y (15)

Com a pressdo do ponto 6 e com a temperatura do ponto 6, recorre-se as tabelas de
propriedades de CO; sobreaquecido para obter-se a entalpia do ponto 6, representado
na Figura 35.
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Por sua vez, novamente pela equagdo (10), através da variagdo de entalpia introduzida
pretendida no permutador, obteve-se a entalpia do ponto 1 em fun¢do do ponto 6. Com
os dados da pressdo do ponto 1 (pressdo de evaporagdo) e entalpia do ponto 1,
novamente pelas tabelas de propriedades de CO, sobreaquecido, através de duplas
interpolagGes lineares obtém-se a temperatura do ponto 1, a entropia do ponto 1 (s1) e
o volume especifico do ponto 1. Pela diferenga de temperaturas do ponto 1 e 6 obtém-
se o sobreaquecimento existente no IHX (AT IHX). Os processos descritos até este ponto
estdo representados na Figura 37.
¥

Teva= f(Tamb)
Ts=Teva

!

Peva= f(Teva)

Ps = Peya

r/_/m//l Tg= f(TS’ ATev )
—> (sobreaquecimento no evaporador) ;

[ Pg = Ps5 = Peya

v

hs = (T6, Pe)

v

7 hy = f(hg, Ah IHX)

v

P1=Pg=P5=Peva

!

Ty = f(hy, P1)

v

s1= f(T1, P1)
atiux=f(T1, Te)
vy = f(Tq, Pq)

Figura 37 - Parte 2 do fluxograma representativo do processo de calculo da FCBC desenvolvida

O trabalho isentrdpico, considerando a compressdao um processo reversivel e adiabatico,
a entropia do ponto 1 é igual a entropia do ponto 2 isentrépico. Sabe-se também que a
pressao do ponto 2 isentrdépico é igual & pressao de descarga 6tima dado as suposicdes
de simplificacdo aplicadas ao modelo. Neste momento sabe-se que o ponto 2
isentrépico encontra-se no estado de vapor transcritico, recorrendo as tabelas de
propriedades de CO; nesse estado através de duplas interpolagdes lineares obtém-se a
entalpia isentrdpica do ponto 2.

S1 = Sais (16)

Potm = P4 = P3 =Py = Py (17)
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Assumindo que o processo de compressao tem irreversibilidades, o valor da entalpia
real a saida do compressor (h2) é entdo dado pela equagao (18), em fun¢do da entalpia
de saida do processo isentrépico (hzis), da entalpia do ponto 1 e do rendimento
isentrépico do compressor (Nis).

_ (hais — hy) + (s X hy) (18)
Nis

ha
Por sua vez o rendimento isentrépico depende do fabricante do compressor

selecionado, conforme a relacdo de compressao existente definida pela equacdo (19).

Potm (19)

Peva

r =

Foi adicionado a base de dados, informacao técnica relativamente aos compressores
alternativos e semi-herméticos para CO; transcritico, de trés fabricantes distintos,
nomeadamente:

e Bitzer
e Dorin
e Fabricante desconhecido

O rendimento isentrépico do compressor do Bitzer é obtido com base em resultados
experimentais. Quando a razao de compressao é inferior a trés o rendimento é dado
pela correlacdo (20), quando é superior a trés o rendimento é dado pela correlacdo
(21).[59]

Nis = —161,48 + 413,74.r — 438,47.r% + 247,09.73 — 78,081.r* (20)
+13,117.75 — 0,915.7°

n;s = 0,192 + 0,6443.r —0,2813.72 + 0,0517.73 — 0,0035.7* (21)

O rendimento isentrépico compressor do Dorin, para toda a gama de razdo de
compressdo, é dado pela correlagao (22).[73]

_ —0,0102.72 + 0,0571.7 + 0,5987
rliS - 0,95

(22)
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No caso do rendimento isentrépico do fabricante desconhecido , este é obtido por meio
de resultados experimentais, nomeadamente de um protdtipo de Bomba de Calor CO;
para producao AQS, resultando a correlagao (23).[57]

n;s = 0,64107 + 0,07487.r (23)

ApOds a selecdo do fabricante, é conhecido o valor da pressao e entalpia do ponto 2,
sendo possivel, através das tabelas de propriedades de CO, em vapor supercritico, obter
a temperatura do ponto 2 (T2). Esta temperatura terd sempre de ser inferior a
temperatura limite de descarga do compressor, caso contrdrio serd mostrada a
mensagem de erro no ciclo, sendo necessario alterar as condi¢des dos dados de entrada,
assim como representado no extrato do fluxograma, Figura 38. Com o ponto 2 definido
encerra-se o ciclo termodinamico.

v

S1.= 521s

r=f(P1,Pp) L
1l Py =Pjjs=P3=Ps =Potm

l J

1 = f(r, fornecedor de compressor) hais = £ (P2is, s2is)

/
—— Fornecedor de

compressor

1, = f (r, fornecedor de compressor) ¢

» h; = f(hyis, h1, i)

v

Ty= f(P2,h2)
Erro: limite de

temperatufacogily  Sm T, > 140°% — Néo COP = (hy, ha, hy)

Alterar condigbes
de entrada compressor
I— atingido

<«

Néo

Figura 38 - Parte 3 do fluxograma representativo do processo de calculo da FCBC desenvolvida

De modo a poder analisar a evolu¢dao do desempenho e de parametros como o caudal
massico e rendimentos existentes no sistema, consoante as condi¢cdes de operacdo, o
modelo possui seis entradas de temperatura ambiente e cinco entradas para a
temperatura de saida de dgua.

Apds a definicdo das propriedades de todos os pontos considerados, é possivel calcular
diversos parametros que caracterizam cada ciclo transcritico a simular pela FCBC. Com
a suposicdao de funcionamento da bomba em regime estaciondrio os valores da
capacidade do gas cooler, do trabalho do compressor e do COP sdo obtidos pelas
equacoes (1) (2) e (3), respetivamente.
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O caudal massico de CO, do compressor alternativo semi-hermetico pode ser definido
pela equacdo (26).

My XV (24)
co, — 17—1

Onde ny é o rendimento volumétrico, V4 é o volume deslocado do compressor e vi é o
volume especifico a entrada do compressor representado pelo ponto 1, cujo estado
depende do sobreaquecimento no evaporador e no permutador interno. Do mesmo
modo que o rendimento isentrépico, também o rendimento volumétrico depende do
fabricante do compressor selecionado, conforme a relacdo de compressao existente
definida pela equacdo (19).

O rendimento volumétrico do fabricante Bitzer é estimado com dados reais de
desempenho, representado pela correlagdo (25) [59].

n, = 1,1785 — 0,1755.7 + 0,00152.72 (25)

No caso do compressor do protétipo do fabricante desconhecido o rendimento
volumétrico é dado em func¢do da correlagao (26)[57].

n, = 1,19379 — 0,13635r (26)

No caso do fabricante Dorin o rendimento volumétrico é desconhecido e como tal ndao
€ possivel proceder a obtencdo da capacidade do gas cooler e do trabalho do
compressor.

O volume deslocado do compressor é um dado fornecido por todos os fabricantes de
compressores. Conforme o volume introduzido do modelo do compressor a analisar,
obtém-se pela equacdo (1) a capacidade de permuta com a 4dgua, da bomba de calor
perante as restantes condi¢es introduzidas, processo este representado na Figura 39.

lNéo

A

Qeya = f(m, hs, hg)
Wc = f(m, hp, hq)
Qgc = f(r, hy, h3)

Alterar modelo o ;
Nao = capacidade
“— de compressor €—— Qgc P i
considerado pretendida

Sim

Figura 39 - Parte 4 do fluxograma representativo do processo de calculo da FCBC desenvolvida
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3.2.2 Definicdo das condicdes de projeto da bomba de calor

As condicGes ambientais, perante as quais a bomba de calor sera aplicada e ird operar,
apresentam um caracter aleatério e nao controldvel irdo influenciar, o seu desempenho
e todos os parametros calculos na FCBC.

A bomba de calor é projetada para ser aplicada no mercado nacional e como tal, é
necessario verificar as flutuagdes existente na temperatura ambiente em Portugal. Na
Tabela 13 estao representados os valores extremos da temperatura ambiente em 2021,
de acordo com o relatério do IPMA (Instituto Portugués do Mar e da Atmosfera).

Tabela 13 - Valores extremos de temperatura ambiente em Portugal Continental (adaptado [74])

Parametro Valor, local e data

Menor valor da temperatura minima: -8.7 °C, Miranda do Douro, 11 de janeiro

Maior valor da temperatura maxima: 44.3°C, Reguengos, 14 de agosto

Relativamente aos valores de temperatura de entrada agua da rede de distribuicao, esta
em Portugal varia entre 10°C e os 15°C no inverno, e 15°C e 25°C no verdo. [75]

Perante estes dados foi definido que a bomba de calor teria de garantir 50 kW para as
condicOes de temperatura ambiente 5°C e temperatura de saida de dgua 90°C e entrada
de agua da rede de 15°C. Definidas as temperaturas limite de opera¢do para o
fornecimento da capacidade de 50 kW da bomba de calor, é necessario estabelecer o
sobreaquecimento total de suc¢ao desejado, dentro dos seus limites minimos e
maximos. O sobreaquecimento total é dado pelo sobreaquecimento introduzido do
evaporador e pelo sobreaquecimento do IHX, consequente da variacdo de entalpia do
permutador introduzida.

Tal como analisado, desde logo como limite maximo, é necessario garantir que a
temperatura de saida do compressor ndo ultrapasse os 140°C, para ndo provocar a
carbonizacdo do dleo lubrificante.

Por outro lado, um sobreaquecimento de succdo demasiado baixo (abaixo de 7 K),
resultard em perdas no compressor por quedas de pressdo do éleo e consequentemente
diminuird a capacidade do sistema, devido ao deslocamento do dleo por parte do fluido
de trabalho. Este efeito é sentido principalmente em sistemas compactos, com pouco
comprimento de tubagem na linha de succdo como é o caso das bombas de calor.
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Por este motivo fornecedores de compressores como o Bitzer, indicam nas instrucdes
de operacdo um sobreaquecimento minimo de 10 K. De facto, é recomendado um
sobreaquecimento de 20 K, e se necessario providenciado por um permutador de modo
a minimizar a concentragao de fluido frigorigéneo no éleo [76].

Assim sendo, de modo cumprir com os limites de operacdo e maximizar o desempenho
do sistema é necessario recorrer a um processo iterativo até encontrar a solucdo ideal,
tal como representado na Figura 34. Pela realizagdao do processo iterativo verifica-se
que, perante as temperaturas de operacdo definidas, um sobreaquecimento no
evaporador de 4K e uma variagdo de entalpia de 20 kJ/kg é a melhor relagdo.

Consoante a introducdo desses dados verifica-se pela Tabela 14, retirada da FCBC
desenvolvida conforme o modelo apresentado, que o valor da temperatura de descarga
do compressor (T2) ndo ultrapassa os 140°C.

Tabela 14 - Estado do ponto 2 para a Tamp de 5°C e Tag s varidvel

Ponto 2

Potm| P2 [bar]
T, [kJ/kg.K]
hz [kJ/kg]

Potm | PZ
T,
h;

Pela Tabela 15 observa-se a evolugdo do sobreaquecimento no IHX, para a temperatura
ambiente de 5°C a variacao de entalpia do IHX resulta num sobreaguecimento de 14,5K
no permutador interno, ou seja, um total de 18,5 K na linha de suc¢dao. Mesmo para a
temperatura limite de estudo de 35°C o sobreaquecimento no permutador é de 9,2 K,
garantindo de forma segura um sobreaquecimento total superior a 10 K. Este efeito
trata-se de uma caracteristica importante do IHX, permite complementar o
sobreaquecimento do evaporador, garantindo o minimo necessario mesmo para
temperaturas limites de operacao.

Tabela 15 - Evolugdo do sobreaquecimento no IHX em fungao da Tamp

Tamb

AT iHx [K]
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3.2.3 Estratégia de controlo étimo da pressao de descarga e sobreaquecimento

Uma estratégia de controlo 6timo, onde tanto o controlo da pressio como o
sobreaquecimento do evaporador sao considerados, é aplicada. A estratégia baseia-se
no controlo pela variagao da carga do fluido, onde o circuito é ajustado pela abertura da
valvula de expansao eletrénica alterando o balango do caudal madssico e
consequentemente a pressao 6tima de descarga e o sobreaquecimento.

De acordo com a estratégia de controlo 6timo adotado, a Figura 40 demonstra o
controlo do caudal massico. Onde Pges é pressao de descarga medida em tempo real e €
é o erro de controlo da pressdao de descarga definido. A existéncia de um grau de
sobreaquecimento no evaporador garante o controlo consistente da vélvula de
expansao eletrénica (EEV), como tal ATey é o0 primeiro parametro de controlo.

Potm = f (Tamb Tagsr Tag,e) <«
—> ATev > 4K Pdis - Potm > € Pgis - Potm > €
l Néo l l
Reduz a abertura Aumenta a abertura Reduz a abertura
da valvula de da valvula de da valvula de
expansao eletronica expansao eletronica expansao eletrénica
Nao

|Pdis - Potm| < €

Sim

Figura 40 - Fluxograma da estratégia de controlo 6timo instantaneo

Inicialmente existe a reducdo da abertura da EEV até o sobreaquecimento no
evaporador atingir os 4 K definidos. Atingido esse valor, a pressdo de descarga medida
é considera um parametro de controlo e a pressao 6tima de descarga é calculada, e a
abertura da valvula passa a ser regulada com base na diferenca entre ambas as pressoes.
Quando a diferenca é inferior ao erro de controlo de pressao definido, o controlo reduz
abertura da vdlvula fazendo aumentar a pressao de descarga. Por outro lado, quando a
diferenca é superior ao erro de controlo de pressdo definido, o controlo aumenta
abertura da valvula fazendo diminuir a pressao de descarga.
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Quando a diferenca entre a pressao de descarga medida e a pressao 6tima calcula for
inferior ao erro de controlo de pressao, abertura de valvula deixa de ser regulada até
iniciar um novo ciclo.

A estratégia tem de ser validada por testes e perante os resultados do protétipo criado
é que se analisa o valor do erro de controlo de pressdo que possibilita o desempenho
6timo da bomba de calor.

Todas as pressOes, temperaturas, caudais massicos e poténcias serdo continuamente
monitorizadas por um programa de aquisicdo de dados. A pressao e temperatura serdo
coletadas por um controlador logico programdvel de modo a prever a pressao 6tima de
descarga e controlo da vélvula de expansao.

3.3 Resultados

Os resultados do modelo e do estado de que cada um dos seis pontos constituintes do
ciclo sdo apresentados sobre forma de tabelas, em funcdo dos seguintes parametros
introduzidos:

e Condigoes de operacao (Tamb, Tags, Tage)

e Variagao de entalpia do IHX (Ah IHX)

e Sobreaquecimento existente no evaporador (ATev)
e Fabricante de compressores

Como indicado, foi definido que a bomba de calor teria de garantir 50 kW no limite, para
as condicbes de temperatura ambiente 5°C, temperatura de saida de dgua 90°C e
entrada de agua da rede de 15°C. A partir destes, verifica-se que um sobreaquecimento
no evaporador de 4 K e uma varia¢do de entalpia de 20 kJ/kg é a melhor relagdo entre
COP e temperaturas de descargas acima do limite. Por motivos comerciais o Bitzer é o
selecionado. Como tal, para andlise do desempenho da bomba de calor e sele¢ao dos
equipamentos os dados introduzidos sdo os seguintes:

e Tamb: -15°C, -5°C, 5°C, 15°C, 25°C, 35°C;

o Tuge: 15°C;
e Tags: 55°C, 60°C, 70°C, 80°C, 90°C;
o ATeyv: 4K;

e Ah IHX: 20kJ/kg
e Fornecedor: Bitzer

Apesar dos resultados serem fornecidos sobre formas de tabelas, os dados pretendidos
analisar sdo convertidos em graficos de dispersao, de modo a permitir uma melhor
visualizacdo e conclusdo sobre os mesmos.
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3.3.1 Analise do desempenho da Bomba de Calor

Uma das primeiras analises possiveis de efetuar aos resultados obtidos, é desde logo, o
efeito da variagdo das temperaturas de saida de dgua e ambiente.

Como esperado verifica-se pelo grafico da Figura 41 e pela Tabela 16 que para uma
determinada temperatura ambiente fixa, quanto maior é da temperatura de saida de
agua requerida maior é a pressao 6tima de descarga, de modo a compensar a redugdo
de entalpia provocada no gas cooler. Para uma Tamp fixa de 25°C e uma Tag,s de 55°C a
Potm € de 86,1bar, sendo o COP do sistema correspondente para as presentes condi¢des
de 4,29. Quando a Tag,s aumenta para 90°C a pressao 6tima de descarga aumenta para
123,6bar, de modo a compensar a redugao de entalpia existente. Esse aumento leva ao
afastamento da pressdo ponto critico e reducdo das propriedades de transferéncia de
calor, resultando num menor COP do sistema de 3,02.

Variagdo do COP e da T, ; em fungdo da P, com
T,mp de 25°C

4,50 100 ——coP
90
4,00 80 Tag,s [°C]
3,50 70 .
60 ©
[a —_—
S 3,00 50 »
40 E’
2,50 30
2,00 20
10
1,50 0
75,00 85,00 95,00 105,00 115,00 125,00 135,00
Poim [bar]

Figura 41 - Grafico da variagdao do COP e temperaturas de saida de agua em fungdo da pressdao 6tima de descarga a
temperatura ambiente 25°C

Tabela 16 — Valores de COP e pressdo 6tima de descarga a temperatura ambiente 25°C para diferentes
temperaturas de saida de agua

Tags [°C] Potm cop
86,14 4,29
91,50 4,01
102,23 3,66
112,98 3,23
123,75 3,02
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Observa-se pelo grafico da Figura 42, representativo dos resultados obtidos, que a
subida da temperatura ambiente resulta num aumento da pressao 6tima de descarga.
Este efeito é provocado pelo aumento da pressdo de evaporagao consequente do
aumento da temperatura ambiente.

Variagao da P,

140,00 Tag,s [OC]
130,00 —®— 55
— 120,00
= —0—60
2 110,00
c 70
g 100,00
S 90,00 80
80,00 —8—90
70,00
-20 -10 0 10 20 30 40
Tamb [°C]

Figura 42 — Variagdo da pressao 6tima de descarga em fungao da temperatura ambiente para diversas temperaturas
de saida de 4gua

A Tabela 17 representa de outro modo os mesmos dados obtidos. Verifica-se tanto pela
tabela como pelo grafico da figura que a Potm atinge um valor maximo de 130,34 bar
para um Tamp de 35°C e de saida de agua de 55°C. Pelo contrario a pressao dtima de
descarga atinge um valor minimo de 76,17 bar para Tamb -15°C de e Tag,sde 90°C

Tabela 17 - Variagdo da Potm em fungdo da Tams para diferentes Tag s

Potm [ba r]

Projeto de uma bomba de calor para aguecimento de aguas sanitarias
utilizando como fluido frigorigéneo co. em regime transcritico André Vassalo Vasco Da Silva



DESENVOLVIMENTO

Para uma determinada temperatura de saida de agua fixa, com o aumentar da pressao
de descarga também a temperatura de saida do gascooler irda aumentar, consequéncia
do aumento na variacdo de entalpia no permutador. No entanto como a pressao se
afasta da pressao do ponto critico, existe degradagao das propriedades de transferéncia
de calor, e como tal a variagcdo na temperatura do gascooler ndo é acentuada. De facto,
verifica-se pelo grafico da Figura 43 dos resultados obtidos, que para uma temperatura
de saida de agua fixa de 60°C e para um intervalo de 50°C ambiente que a temperatura
de saida do gascooler varia penas 7,8°C.

Variagdo da T,  ;em fungdo da T,
40,00
38,00 T [°C]
36,00 —0—60

S, 34,00

Tgc,s [°C]

32,00

30,00
-20-15-10 -5 0 5 10 15 20 25 30 35 40

Tamb [OC]

Figura 43 - Variagdo da temperatura de saida do gas cooler em fungdo da temperatura ambiente, para temperatura
de saida de 4gua de 60 °C

Na Tabela 18 esta representado a variacdo da temperatura de saida do gas cooler em
funcdo da temperatura ambiente, para as varias temperaturas de saida de dagua
introduzidas. Verifica-se uma variagdo mdaxima na Tg.s de 13,37°C para a Tagsde 90°C e
uma variacdo minima de 7,11°C para a temperatura de saida de dgua de 55°C.

Tabela 18 — Variagdo da Tgcs em fungdo da Tams para diferentes Tag s

Tags [°C]
30,07 31,33 33,52 35,29 36,64
30,23 31,80 34,72 37,39 39,80
30,93 32,73 36,22 39,57 42,79
32,15 34,12 38,00 41,83 45,66
33,91 35,96 40,07 44,18 47,93
37,18 39,11 42,87 46,51 50,01
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Por todos os fatores descritos, a temperatura ambiente e de saida de dgua tém ambas
impacto no COP do sistema. Verifica-se pelo grafico da Figura 44 que o COP aumenta
quanto menor for a temperatura requerida da dgua. Uma vez que a energia solicitada
ao sistema é menor, o sistema regula o seu caudal massico diminuindo a pressdo 6tima
de descarga, adaptando-se assim ao novo perfil de temperaturas. Essa diminuicdo de
pressdo provoca um aumento no desempenho.

Variacao do COP

5,00 Togs [°Cl

4,50 —®—55
a 3,50 70
(@)
© 3,00 80

2,50 —8— 90

2,00

1,50

-20 -10 0 10 20 30 40
Tamb [oc]

Figura 44 - Variagdao do COP em fun¢do da temperatura ambiente para varias temperaturas de saida de agua

De forma contraria, quanto menor for a temperatura ambiente menor é o COP do
sistema. Diminuindo a temperatura ambiente reduz a temperatura de evaporacao e
consequentemente a prdépria pressdo de evaporacdo. Esta diminuicdo leva ao aumento
da razao de pressdes entre o gas cooler e o evaporador, exigindo mais trabalho ao
compressor. Pela Tabela 19 e pela Figura 44 é possivel analisar os diversos valores do
desempenho previsto consoante as condicdes de operacdo e limitacdes do modelo, de
onde se retira um COP maximo de 4,63 para Tampde 35°C e 55°C de saida de agua.

Tabela 19 -Variagdo do COP em fungdo da Tamb para diferentes Tag s

Tags [°C]
2,68 2,51 2,32 2,26 2,20
3,08 2,83 2,56 2,45 2,39
3,58 3,29 2,86 2,72 2,50
3,90 3,57 3,31 3,09 2,64
4,29 4,01 3,66 3,23 3,02
4,63 4,45 3,87 3,46 3,18
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3.3.2 Validagdo dos resultados obtidos com a FCBC

Para validar a FCBC desenvolvida e consequentemente os resultados por esta obtidos,
0s mesmo sdao comparados com os resultados experimentais, obtidos pelo protétipo de
bomba de calor de Shouguo Wang, para as mesmas condi¢cbes de temperatura
ambiente, temperatura de entrada e saida de dgua.

Na Figura 45 observa-se a comparacao da variagao da pressdo 6tima de descarga, em
funcdo da temperatura ambiente, existente entre os resultados da FCBC e os resultados
experimentais do protdtipo de bomba de calor de Shouguo Wang, para a temperatura
de saida de agua de 55°C e 70°C.

Verifica-se que, entre -15°C e 30C° de temperatura ambiente, os valores obtidos e as
curvas de evolucdo da pressdao 6tima sdo similares, havendo uma maior diferenca a
partir dos 30°C.

Variagdo da P, em fungdoda T,

115,00
110,00
105,00 —@— Wang: Tag,s = 55°C
100,00
95,00 FCBC: Tag,s = 55°C

90,00
' 0 Wang: Tag,s = 70°
85,00 ang: Tag,s =70°C
80,00
—@— FCBC: Tag,s = 70°C
75,00 -
70,00
-20 -10 0 10 20 30 40
Tamb [°cl

P oim [bar]

Figura 45 - Grafico de comparacdo da variagdo da pressdo otima de descarga em fungdo da temperatura ambiente,
para a temperatura de saida de dgua de 55°C e 70°C

Do mesmo modo, em func¢do da temperatura ambiente, compara-se a variacdo do COP
obtido pelos resultados FCBC, com o da obtida pelos resultados experimentais do
protétipo de Shouguo Wang, para a temperatura saida de agua de 70°C como
representado pela Figura 46.
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Comprova-se que a evolugao do COP é similar, no entanto os valores de COP obtidos
pela FCBC sdo ligeiramente superiores, com uma variacdo maxima inferior a 10% a partir
dos 5°C de temperatura ambiente. Estas diferengas podem ser explicadas pelas
suposicoes efetuadas no desenvolvimento do processo da FCBC, assim como dos
componentes e controlo existentes do protdtipo da bomba de calor.

Variacao do COP

4,00

3,50
Wang: Tag,s = 70°C
3,00

Poim [bar]

—@—FCBC: Tag,s = 70°C
2,00

1,50
-20 -10 0 10 20 30 40

Tamb [°C]

Figura 46 - Grafico de comparagao do COP em fungdo da temperatura ambiente, para a temperatura de saida de
agua de 70°C

Deste modo, perante as conclusdes das comparacoes efetuadas é possivel validar a FCBC
e os resultados por ela debitados.

Por outro lado, no processo de selecdo dos componentes constituintes da bomba de
calor, recorrer-se-a a softwares de fabricantes, que tém a correta informacdo técnica
processual para esse efeito. Assim sendo, comparando os resultados obtidos na sele¢ao
dos componentes, novamente com os resultados obtidos da ferramenta de calculo da
bomba de calor desenvolvida, é possivel também validar a FCBC.
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3.4 Selecao dos componentes da bomba de calor

3.4.1 Compressor

E definido que a bomba de calor tem de garantir o limite de 50 kW para as condicdes de
temperatura de saida ambiente 5°C, temperatura de saida de dgua 90°C e entrada de
agua da rede de 15°C.

Uma vez definidos os ciclos termodinamicos e obtidos os valores de variagao de entalpia
de cada um dos seis pontos recorre-se a equacgao (1), (2) e (3). Para uma capacidade fixa
do gascocoler de 50kW resulta a necessidade de um caudal massico de 0,212kg/s e uma
capacidade de evaporador de 30kW, como representado na Tabela 20.

Tabela 20 - Variagdo do m, Qey € W. em funcdo da capacidade fixa de 50kW do gas cooler

Qe kW] 50

Qeva [kw]

W, [kw]

m [Kg/s]

Tamb [°C] el

31,4 30,1 28,5 27,8 27,3 Qe
18,6 19,9 21,5 22,2 22,7 W,
0,184 0,188 0,191 0,187 0,185 m
33,8 32,3 30,5 29,6 29,1 Qev
16,2 17,7 19,5 20,4 20,9 W,
0,200 0,206 0,207 0,201 0,193 m
36,0 34,8 32,5 31,6 30,0 Qev
14,0 15,2 17,5 18,4 20,0 W,
0,224 0,232 0,223 0,212 0,212 m
36,9 35,6 34,6 32,4 30,7 Qev
13,1 14,4 15,4 17,6 19,3 W,
0,239 0,246 0,240 0,226 0,226 m
38,3 37,5 36,3 34,5 33,4 Qev
11,7 12,5 13,7 15,5 16,6 W,
0,275 0,270 0,257 0,262 0,261 m
39,2 38,8 37,1 35,5 34,3 Qev
10,8 11,2 12,9 14,5 15,7 W,
0,310 0,299 0,293 0,289 0,285 m
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E necessario selecionar um compressor e verificar se o volume deslocado disponibilizado
por este, para uma frequéncia fixa de 50Hz, consegue garantir o caudal minimo
necessario a capacidade de 50kW no gas cooler.

Esta selegdo pode ser efetuada através de um processo iterativo recorrendo ao catdlogo
técnico do fornecedor pretendido do compressor. Os catalogos possuem a informacao
do volume deslocado para frequéncia fixa de cada modelo de compressor. Introduzindo
esse valor na ferramenta desenvolvida é possivel verificar a capacidade resultante.

De modo a validar a FCBC desenvolvida e a selecionar de forma mais eficiente o
compressor, recorre-se ao software de um fabricante. Neste caso utiliza-se o software
de selecdo de compressores do Bitzer, dado que foi este o fornecedor optado, no
entanto o mesmo procedimento poderia ser efetuado com o software de selecdo de
compressores de outros fabricantes. A necessidade de fixar inicialmente os 50kW
prende-se pela necessidade de identificar a capacidade do evaporador necessario, uma
vez que os softwares dos fornecedores estdo otimizados para selecionar os
compressores em funcdo da capacidade de frio dos sistemas.

Pela Figura 47 verifica-se os campos de parametros necessarios preencher para o célculo
do programa do fornecedor. Como se visualiza, estes foram preenchidos com os dados
obtidos pela folha de calculo criada para as condi¢des de temperatura indicadas.

Input Values

System Gustav-Lorentzen
Series Standard
Operating mode Transcritical
Number compressors 1
Evaporating SST -6,00 °C
Evaporator superheat 4,00 K
Suction line superheat 0K

High pressure 109,3 bar{a)
Gas cooler outlet 42,8°C
Internal heat exchanger 14,50 K
Power frequency 50Hz

Power voltage 400V

Figura 47 - Dados de entrada necessarios e introduzidos no programa de calculo do Bitzer
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A Figura 48 demonstra o resultado do modelo de compressor alternativo, indicado as
condicOes de operacdo introduzidas e da capacidade desejada na bomba de calor. Além
do mais, o resultado fornece valores de alguns parametros do ciclo, comparando estes
com os da FCBC, valida-se o modelo desenvolvido e a sua precisdao, uma vez que 0s
resultados dado valores muito similares. Desde logo, verificavel pela proximidade de
valores obtidos da Tabela 20, na capacidade do evaporador de 30kW e do caudal
massico de 0,212kg/s (763,3kg/h), comparativamente ao 30,3kW e 755kg/h do
software. Pela Tabela 14, verifica-se também que o valor da temperatura de descarga
do compressor obtido na FCBC é de 139,9°C, préximo a temperatura de descarga de
139,6°C obtida pelo software de sele¢ao de compressores.

Resuit

Compressor 4GTE-30K
Frequency compressor = 48,0 Hz
Evaporator capacity 30,3 kW 30,3 kW
Ratio = 100,0 %
Gas cooler capacity 50,0 kW 50,0 kW
Power input 19,69 kW 19,69 kW
Current 358 A 358 A
Voltage range = —

Mass flow 755 kg/h 755 kg/h
Discharge gas temp. w/o cooling 139,6 °C 139,6 °C
optimal high pressure 1054 bar(a) --

Tentative Data.
Power consumption at compressor inlet.

Figura 48 - Resultados obtidos no software do Bitzer em func¢do da capacidade de frio

Observa-se, contudo, pela figura que o programa de calculo do fornecedor altera a
frequéncia do compressor, em fun¢ao da capacidade de frio desejada e das condi¢des
inseridas. Deste modo é realizado uma nova simulacdo, mas em vez de inserir a
capacidade de frio, insere-se o modelo 4GTE-30K e fixa-se a frequéncia de 50Hz. Neste
caso os resultados nao se alteram muito uma vez que a diferenca de frequéncias é
minima. No entanto poderia dar-se o caso de, pela otimizacdo do prdprio programa, o
modelo de compressor indicado para as condicdes sé cumprir para frequéncias
varidveis, ndo cumprindo a capacidade pretendida para a frequéncia de 50Hz. Como tal
pelos resultados da Figura 49 seleciona-se o modelo indicado.

Compressor 4GTE-30K
Frequency compressor - 50,0 Hz
Evaporator capacity 31,7 kW 31,7 kW
Ratio - 100,0 %
Gas cooler capacity 52,3 kW 52,3 kW
Power input 20,5 kW 20,5 kW
Current 359A 359A
Voltage range - -

Mass flow 790 kg/h 790 kg/h
Discharge gas temp. w/o cooling 1394 °C 139.4 °C
optimal high pressure 105,4 bar(a) -

Figura 49 - Resultados obtidos no software do Bitzer em fungdo do modelo para 50Hz
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Uma vez identificado o modelo indicado a capacidade de gas cooler necessario recorre-
se ao catdlogo técnico de compressores alternativos de CO; do Bitzer. Verifica-se pela
Figura 50 que o modelo 4GTE-30K para 50Hz dispdem de um volume deslocado de 15,0
m3/h e da versdo de motor adequada as temperaturas de evaporacio solicitadas para
sistemas como bombas de calor.

Compressor Motor | Displace- | Number | Refrigerating Power Oil charge | Weight Pipe Motor
type version | ment at of capacity consumption connections
50 Hz cylinders
Qo (kW) Pe (kW) ® ®
to= to= to= to=
-10°C | +5°C -10°C | +5°C DL SL
m3h KW kW kW kW dm3 kg mm | mm V@
ECOLINE compressors for transcritical CO: applications
2MTE-4K 2 3,3 2 6,56 3,85 1,2 94 18 22
2MTE-5K 1 3,3 2 6,56 11,35 3,85 4,02 1,2 95 18 22
2KTE-5K 2 48 2 9,54 5,60 12 96 18 | 22 z iz
2KTE-7TK 1 48 2 954 | 18,50 | 5,80 585 12 96 18 | 22 ;,,\‘;:’ 2 e
4PTE6K 2 43 4 7,82 495 2,0 15 | 18 | 22 gg 53
4PTE-TK 1 4,3 4 7,82 13,80 4,89 5,02 2,0 118 18 22 3 & 3: 3
4AMTE-7TK 2 6,6 4 12,91 7,57 2,0 118 18 22 5 § 3
4AMTE-10K 1 6,6 4 12,79 | 22,50 7.81 7.81 2,0 120 18 22
4KTE-10K 2 9,6 4 19,17 11,07 2,0 120 18 22
4JTE-10K 2 93 4 19,60 11,01 2,6 179 18 28
4JTE-15K 1 9,3 4 19,59 | 3360 | 11,05 | 11,25 2,6 182 18 28
4HTE-15K 2 12,0 4 25,06 13,83 2,6 182 18 28
4HTE-20K 1 12,0 4 24,70 | 42,60 | 13,84 | 14,04 2,6 187 18 28
4GTE-20K 2 15,0 4 31,30 17,66 2,6 187 18 28 NN
4GTE-30K 1 15,0 4 32,10 | 54,70 | 17,43 | 18,02 2,6 211 18 28 % %
4FTE-20K 2 17.5 4 36,60 20,60 2,6 187 18 28 é; ;
4FTE-30K 1 17,5 4 37,70 | 63,10 | 20,30 | 21,00 2,6 211 18 28 =3 > r

Figura 50 - Catalogo técnico compressores alternativos CO, Bitzer

Assim sendo, introduz-se esse mesmo valor na ferramenta criada, obtendo a varia¢cao
do caudal massico de CO; disponivel e consequentemente as capacidades resultantes
perante as diferentes condi¢des. O grafico da Figura 51 demonstra a variagdo do caudal
massico para uma temperatura fixa de demanda da agua de 60°C em func¢dao da
temperatura ambiente. A medida que a temperatura ambiente sobe, o sistema de
controlo aumenta abertura da valvula de expansao, de modo a percorrer mais caudal
no sistema e favorecer o aproveitamento do evaporador na fonte fria.

Variagdo do m em fungao de T,

ag,s

¥ 040 Togs [°C]
2

60

-20 -10 0 10 20 30 40
Tamb [°Cl
Figura 51 - Variagdo do caudal massico em funcdo da temperatura ambiente e temperatura de saida de agua fixa
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Por este motivo é que se verifica no grafico da Figura 52 um aumento da capacidade do
gas cooler, sendo que o potencia de compressao nado sofre grandes variacoes. Este
representa a variacao da capacidade do gas cooler disponivel no ciclo termodinamico,
pela selecdo do modelo de compressor 4GTE-30K.

Variagdo Q, e W, para T,  de 60°C
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Figura 52 - Varia¢do da capacidade do gas cooler e do trabalho do compressor em fungdo da temperatura ambiente,
para temperatura de saida de agua fixa

Por outro lado, como se analisa pelo grafico da Figura 53, para uma temperatura
ambiente fixa, o caudal massico diminui com a solicitagdo de temperaturas mais
elevadas da saida de dgua. Este efeito explica-se pela redugdo da abertura da valvula de
expansao existente, provocado pelo controlo do sistema, de modo atingir as pressoes
o6timas de descarga necessarias. Como é sabido pela Figura 41 o aumento da
temperatura requerida da agua provoca um crescimento da pressao de descarga.

Variagdo do m em fungao de T,
0,25 T [°C]
0,245 amb
0,24 >

0,235
0,23
0,225
0,22
0,215
0,21
50 60 70 80 90 100

Tag,s [°C]

m [kg/s]

Figura 53 - Variacdo do caudal massico em funcdo da temperatura de saida de agua, para temperatura ambiente fixa
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3.4.2 Gas cooler

O permutador de placas é o tipo de permutador do gas cooler adotado para o presente
projeto, dado o seu o design compacto e as menores perdas de carga que apresenta
comparado com o permutador de tubo concéntrico.

Um dos aspetos importantes na selecdo dos permutadores, no qual se incluem os
permutadores de placas, é o sentido do escoamento dos fluidos, podendo ocorrer no
mesmo sentido (co-corrente) ou em sentido oposto (contra-corrente). As variages de
temperatura que ocorrem nos dois fluidos em cada uma das situacdes encontram-se
representadas na Figura 54. Como tal, sentido do escoamento é definido conforme o
efeito e perfil de temperaturas pretendidos.[77]
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Figura 54 - perfil de temperaturas em escoamento co-corrente (a) e em contra-corrente (b)

O processo analitico de dimensionamento de permutadores de placas é extremamente
dificil dado as complexas geometrias que este apresenta. Este fator aliado a grande
variacdo das propriedades de transferéncia do CO; existente na regido supercritica,
torna a obtencado dos coeficientes de transferéncia de calor e o coeficiente global de
transferéncias extremamente dificeis de obter. Como tal alguns fornecedores
desenvolveram softwares de selecdo como o conhecimento processual técnico
necessario, que facilitam o dimensionamento e selecao.
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Para a selegao do gas cooler recorre-se ao software SSP G8 2022.421.1.0 do fornecedor
de permutador de placas SWEP. A Figura 55 demonstra os parametros necessarios
definir e introduzir para o cdlculo do programa do permutador.

Fluid Side 1 R744 (Carbon Dioxide) 109 bar~ gas
Fluid Side 2 Water
Flow type Counter current
Exchangers B-Types x

Side 1 Side 2
Heat load 50,00 kKW~
Inlet temperature 139,90 C~ 15,00 “C~
Outlet temperature C~ 90,00 ‘C~
Flow 764,5 kg/s ~ kg/s ™
Max pressure drop 100 kPa ~ 50,0 kPa ~

Figura 55 - Dados de entrada necessarios e introduzidos no programa de calculo do fornecedor SWEP

Um dos primeiros parametros a definir, para além da selegao dos fluidos, é o sentido do
escoamento dos mesmos. No caso do gas cooler, o escoamento de contra-corrente é o
mais adequado, dado o perfil de temperaturas obtido. Assim como pretendido, com este
sentido de escoamento, a temperatura de saida do fluido frio pode exceder a
temperatura de saida do fluido quente e a diferenca de temperaturas inicial (entre a
entrada do fluido frio e a entrada do fluido quente), é maior que nas restantes zonas do
permutador.

Relativamente a perda de carga, pelos resultados experimentais de Murray, a mesma
ndo deve ultrapassar os 50 Kpa. Pelos resultados experimentais de 2021, do estudo da
transferéncia de calor e perda de carga do CO, em vapor supercritico em permutadores
de placas, dos autores Alireza Zendehboudi e Zuliang Ye, a perda de carga maxima
medida foi de 36,51 Kpa.[68]

Como tal, considerou-se a introducdo de valores limites de perda de carga acima dos
esperados e desejados para o normal e correto selecionamento do permutador de
placas CO;. Os restantes parametros sao obtidos da ferramenta de Excel desenvolvida e
de igual forma introduzidos no programa do fornecedor
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O permutador mais apropriado indicado pelo programa é o modelo B18Hx36/1P. Trata-
se do modelo da gama B18H capaz de suportar as elevadas pressdes do CO;, de 36 placas
com uma Unica passagem do fluido. Verifica-se pela Figura 56 os limites de condi¢cdo de
trabalho, sendo que até 100°C o permutador suporta 140 bar no lado de alta pressao e
99 bar no lado de baixa pressao do sistema.

P psi(a) P bar(g) = circuitl = circuit2
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Figura 56 - Diagrama P-T dos limites de condigdes de trabalho do modelo B18H

No caso da Figura 57 esta representado o relatério técnico com os valores, de area de
transferéncia total, de diferenca logaritmica de temperatura e do coeficiente global de
transferéncia do calor do modelo indicado, perante as condi¢des introduzidas. Verifica-
se que o modelo, para uma area total de transferéncia de 1,39m?, um coeficiente global
de transferéncia de calor de 1590 W/m?2. °C e um caudal méssico de dgua de 573,9 kg/h,
consegue cumprir com as temperaturas desejadas. Outro fator importante salientar é a
temperatura de saida do CO; obtida pelo permutador, bastante préxima aos 42,8°C
obtidos pelo modelo desenvolvido em Excel.

SINGLE PHASE - DESIGN SWEP SSP G8 2022.421.1.0

HEAT EXCHANGER: B18Hx36/1P

SSP Alias: B18H

DUTY REQUIREMENTS Side 1 Side 2

Fluid R744 (Carbon Dioxide) Water
(109,3 bar)

Flow type Counter-Current

Circuit Outer Inner

Heat load kW 50,00

Inlet temperature °C 139,90 15,00

Outlet temperature °C 43,44 90,00

Flow rate kag/h 764,5 573,9

Pressure drop (Design PD) kPa 5,81(100,00) 1,13 (50,00)

Thermal length 2,527 1,964

PLATE HEAT EXCHANGER Side 1 Side 2

Total heat transfer area m? 1,39

Heat flux kW/m?2 359

Mean temperature difference K 38,18

O.H.T.C. (available/required) Wim?,°C 1590/1600

Figura 57 — Relatorio técnico obtido no software de sele¢do de permutador de placas da Swep para o gas cooler
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3.4.3 Permutador de calor interno IHX

De igual forma, para a selegao do IHX recorre-se inicialmente ao software do fornecedor
de permutador de placas SWEP. Ao contrdrio do gas cooler, no permutador interno o
escoamento em co-corrente é o mais adequado. Com este sentido de escoamento, a
diferenca de temperaturas inicial é grande, mas descresse rapidamente a medida que
os fluidos percorrem o permutador. Além do mais, a temperatura de saida do fluido frio
nunca excede a temperatura de saida do fluido quente. Como tal, este perfil de
temperaturas permite obter para um limite de sobreaquecimento desejavel, um maior
sobrearrefecimento e consequentemente melhor desempenho do sistema.

Pela Figura 58 e Figura 59 verifica-se a diferenca no perfil temperatura obtido para o
modelo mais pequeno existente da gama B18H, para as mesmas condicdes de entrada.
Confirma-se que a temperatura de saida do CO; de alta pressdao nos dois tipos
escoamentos sao idénticas, no entanto o mesmo ndo se sucede com as temperaturas
de saida no permutador no lado de baixa pressdo. No contra-corrente a temperatura de
saida do fluido frio (CO; baixa pressdo) é superior, causando, portanto, um maior
sobreaquecimento.

HEAT EXCHANGER: B18Hx8/1P

SSP Alias: B18H

DUTY REQUIREMENTS Side 1 Side 2

Fluid R744 (Carbon Dioxide) R744 (Carbon
(109,3 bar) Dioxide) (31,0

bar)

Flow type Counter-Current

Circuit Inner Outer

Heat load kW 10,34

Inlet temperature °C 42,80 -2,00

Outlet temperature °C 29,33 30,30

Flow rate kg/h 764,5 764,5

Thermal length 0,841 2,016

Figura 58 - Resultado obtido no software de sele¢ao de permutador de placas da SWEP para o IHX em contra-corrente

HEAT EXCHANGER: B18Hx8/1P

SSP Alias: B18H

DUTY REQUIREMENTS Side 1 Side 2

Fluid R744 (Carbon Dioxide) R744 (Carbon
(109,3 bar) Dioxide) (31,0

bar)

Flow type Co-Current

Circuit Inner Outer

Heat load kW 8,906

Inlet temperature °C 4280 -2,00

Outlet temperature °C 31,57 2410

Flow rate kg/h 764,5 764,5

Thermal length 0,901 2,093

Figura 59 - Resultado obtido no software de selecdo de permutador de placas da SWEP para o IHX em co-corrente
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No entanto ambos os permutadores ultrapassam a temperatura pretendida limite do
estado de CO; a entrada do compressor. Uma vez que os componentes sdo selecionados
para as condi¢des limite de capacidade da bomba, temperaturas a acima dos 12,5C
obtidos pela ferramenta desenvolvida, irdo ultrapassar o limite de temperatura de
descarga do compressor. Assim sendo, a SWEP nao dispbe de permutadores de placas
que se ajustem as condi¢des necessarias requeridas.

Como tal, para selegdao do IHX efetua-se uma consulta junto de outro fornecedor de
permutadores de placas, designado de Alfa Laval. A Tabela 21 representa os dados
necessarios, enviados ao fornecedor, para o dimensionamento e sele¢do o permutador
adequado.

Tabela 21 - Dados fornecidos ao fornecedor Alfa Laval

Fluido Tipo de escoamento Co-corrente
Pressao 109,3 bar
o ()
T S
_2 § Caudal massico CO; 764,6 kg/h
8 o
Temperatura de entrada CO; 42,8C
Pressao 30,5 bar
.8
5 Caudal massico 764,6 kg/h
s
S Temperatura de entrada CO> -2C
(@)
Temperatura de saida CO; 12,5C

Perante os dados fornecidos, a Alfa Laval indica o AXP27-30L-F como o modelo de
permutador mais adequado as condi¢des pretendidas. Juntamente com a selecdao do
permutador fornece um relatério com as especificagcdes técnicas idéntico ao obtido no
software da SWEP.
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Na Figura 60 estd entdo representado o relatério com as especificagbes técnicas,
nomeadamente do valor da drea de transferéncia total, do coeficiente global de
transferéncia, da temperatura de saida do CO; no lado quente e das quedas de pressao
existente no modelo selecionado. Concretamente, verifica-se uma area de transferéncia
pequena de 0,7 m?, um coeficiente global de 519 W/m?2. °C e baixas quedas de pressdo
de 0,686 KPa no lado quente e 0,252 KPa no lado frio de CO,.

Um fator importante de salientar é a temperatura de saida do CO; obtida pelo
permutador interno, esta é bastante baixo da temperatura dos 38,5°C obtidos na
ferramenta de calculo desenvolvida. A diferenca podera ser explicada pelas suposi¢cdes
efetuadas na construcdo do modelo e por este ndo considerar o tipo de escoamento
existente nos permutadores.

No entanto esta diferenca é benéfica para o desempenho da bomba de calor, uma vez
que havera um aumento na variacdo de entalpia ocorria no evaporador e
consequentemente o aumento da capacidade do mesmo.

Model . AXP27-30L-F(32871 6018 1)
[temName
Units o1
Hot side Cold side
Secondary side Primary side(S4)
Fluid Carbon dioxide Carbon dioxide
Mass flow rate kg/h  764.6 764.6
Fluid Condensed/Vapourized kg/h  0.000 0.000
Inlet temperature °C 428 -2.0
Dew point °C
Outlet temperature(vapor/liquid) °C 299 12.5
Operating pressure(In/Out) bara 109/109
Pressure drop kPa 0.686 0.252
Velocity connection(In/Out) m/s  1.46/1.59 0.409/0.457
Heat exchanged kW 10.01
Heat transfer area m2  0.70
O.H.T.C clean conditions W/(mz-K) 519.0
O.H.T.C service W/(mz-K) 491.8
Fouling resistance*10000 mzK/W 0.0
Margin %  5.53
Mean Temperature Difference K 291
Relative directions of fluids Cocurrent

Figura 60 — Relatdrio técnico fornecido na consulta de sele¢ao de permutador de placas da Alfa Laval para o IHX em
co-corrente
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3.4.4 Evaporador

Para a selecdo do evaporador de expansdo direta é efetuada uma consulta junto do
fornecedor Centauro. Para além da indicacdo da necessidade de um evaporador de
expansdo direta, para a aplicabilidade de bomba de calor, sdo fornecidos os dados da
Tabela 22 de modo a possibilitar o dimensionamento e selecio adequado do
equipamento. Exceto o nivel sonoro, todos os restantes valores sdao obtidos da
ferramenta Excel desenvolvida.

Tabela 22 - Dados fornecidos ao fornecedor Centauro

Fluido ar
)
c
v Temperatura de entrada de ar 5°C
o
2 Pressao Atmosférica
S
Nivel sonoro 45 dB
Fluido CO,
o Temperatura entrada de CO; -6°C
2
'8 Temperatura saida de CO; -2°C
©
-
Pressao 30,5 bar
Caudal massico CO2 764,5 kg/h

Um dos parametros necessarios identificar no dimensionamento do evaporador é o
caudal massico que atravessa o mesmo. Este valor tem grande influéncia nos restantes
parametros, nomeadamente na area de transferéncia total obtida. Dado que é
espectdvel que a bomba de calor seja instalada no exterior é necessario regular o
referido caudal massico através de um ventilador. Por sua vez, os parametros do
ventilador podem ser definidos com base nos limites aplicaveis as fontes de ruido
conforme o Decreto-Lei n.2 9/2007.
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A bomba de calor no exterior tem de cumprir o critério de exposicdo maxima dado pelos
indicadores da Tabela 23. Uma vez desconhecia a zona de aplicacdo da bomba, é optado
por cumprir o requisito mais exigente de zonas sensiveis para funcionamento noturno,

e como tal nunca superior as 45 dB.

Tabela 23 - Valores limite de exposi¢do no exterior de ruido sonoro

I_ n Lni

Classificacdo de zona [;E] [doBt]e
Zonas mistas <65 <55
Zonas sensiveis <55 <45
Zonas sensiveis na proximidade de Grande Infraestrutura de <65 <55
Transporte existente - -

Zonas sensiveis na proximidade de Grande Infraestrutura de <65 <55
Transporte aéreo em projeto - -

Zonas sensiveis na proximidade de Grande Infraestrutura de <60 <50
Transporte ndo aéreo em projeto - -

Zonas ainda nao classificadas <63 <53

Na Figura 61 esta representado o modelo selecionado e o relatério com as
especificacdes técnicas do calculo, da bateria e dos ventiladores constituintes. Constata-

se que sdo necessarias 2 unidades do evaporador cubico modelo MT 41L3/134-60 bar.

Modelo Model

MT 4L3/134 -60 bar CO2 pos.

DADOS DE CALCULO CALCULATION DATA

1.1

Tipo Type

Evaporador expansdo drreta  Direct expansion air cooler

1.2 |Capacidade Capacity W 24600

1.3 |Caudal de ar Air Volume m*fh 19600

1.4 |Entrada de ar Airinlet °c 5

1.5 |Temperatura evaporagio Evaporating temperature oG -2

1.6 |Refrigerante Refrigerante co2

1.7 |Humidade relativa Relative humidity ‘ % 75

2. |DADOS DA BATERIA COIL DATA

2.1 |Espacamento de alhetas Fin spacing mm 42

2.2 |Superficie Surface m 143

2.3 |Volume interno  Internal volume dm* 272

2.4 |Material dos tubos Tubes material Cobre Copper

25 |Matenial das alhetas Fins matenal Aluminio Aluminium

2.6 |Material da chaparia Casing material Aluminio lacado White aluminium
3 |MOTORES FAN MOTCRS Valor Nominal Neminal data | Ponto de trabalho  Operating point
3.1 |Quantidade Quantity 3

3.2 |Didmetro Diameter mm 500

3.3 |Rotagdo Speed rpm 1300 1300
3.4 |Poténcia absorvida por ventilador Absorbed power per fan W 770 770
3.5 |Corrente  Current A 17 17
3.6 |Alimentacfio Main power supply VIFiHz| 400/3/50

Figura 61 - Relatdrio técnico fornecido na consulta da selegdo evaporador a Centauro
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3.4.5 Tubagem

Apds a selecdo do compressor e dos permutadores, é importante dimensionar as
tubagens da instalagdo, visto que estas podem influenciar a escolha de outros
componentes devido as liga¢cdes destes com a tubagem.

Os principais fatores a considerar no dimensionamento da tubagem é a perda de carga
no sistema e a velocidade do fluido. Quanto maior for o diametro da tubagem, menor
serd a velocidade do fluido que por ela passa, sendo menor a perda de carga do sistema.
Quanto ao custo, tubagem de maior didmetro tem maior custo associado, no entanto
implicam menores perdas de carga o que significa menor consumo dos compressores,
originando poupanca no custo energético que compensa o gasto superior no material.

A semelhanca dos restantes equipamentos, no dimensionamento e selec3o de tubagem
recorre-se a um software coolselector2 Version 5.0.0 | Database 87, neste caso do
fabricante Danfoss, no entanto as condi¢des aplicadas sdo as condi¢ées de caudal
maximo. De modo a reduzir as perdas de carga do sistema, o préprio programa ja
recomenda uma velocidade limite a seguir. Na Tabela 24 é possivel encontrar qual a
velocidade limite recomendada pelo software da Danfoss para cada linha do sistema.

Tabela 24 - Velocidade limite recomendada pelas Danfoss

Linha Velocidade [m/s]

1-2 12
3-4 4
4-5 4
6-1 12

Pretende-se que o material utilizado na tubagem seja o aco inoxidavel DIN-EN
cumprindo os requisitos da normal EN14276 para equipamentos sob pressdo em
sistema de refrigeracdo e bombas de calor.

Antes de iniciar o calculo da tubagem é necessario definir o tipo de sistema a utilizar, no
entanto o programa ndo possui, na sua base de dados, o sistema transcrito indicado
para bombas de calor. Contudo é possivel, conforme os dados fornecidos para o célculo
do diametro da tubagem, ultrapassar essa questao e obter os valores aproximados para
bomba de calor.
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Conforme se verifica pela Figura 62, estes dados passam essencialmente por:

e capacidade frigorifica do sistema
e temperaturas de evaporagao

e sobreaquecimento util em cada linha de aspiragao
e temperatura de descarga do compressor
e temperatura de saida do gas cooler

e pressdo 6tima de descarga
e velocidade do fluido na linha pretendida

Operating conditions

Capadty: Evaporation, LT:
Cooling capadity, LT: 0 kw Temperature:
Cooling capacity, MT: 61,85 kw Useful superheat:
Cooling capacity, AC: 0 kw Additional superheat:
Heating capacity: 85,05 kw Effidency, internal HX:
Mass flow in line: 1781 kgh
Discharge temperature:
Selection criteria: Additional selection criteria:
Pressure drop: Default bar Length:
® ) Velocity: 12,00 mfs  Angle: 0

Evaporation, MT:

Gas cooler:

v -20,0 °C Temperature: v 15,0 °C
Pressure:
0K Useful superheat: 13,2 K
Min outlet temperature:
0K Additional superheat: K
Receiver condition:
0,30 -
Temperature:
3, + | Discharge temperature: 81,0 °«C Subcooling:
1,00 m
3 deg

Figura 62 — Dados de entrada no dimensionamento da tubagem utilizando o Coolselector2

Os valores inseridos que se observam na Figura 62 sdo retirados da ferramenta de
calculo criada. De modo adaptar o sistema existente no software da Danfoss, ao modelo
adotado existente na bomba de calor, e obter o caudal massico maximo desejado,
coloca-se a capacidade da baixa temperatura a 0 kW e atribui-se uma capacidade de
61,85 kW ao evaporado de media temperatura. Para o caso dimensionado do trogo 1-2
gue se encontra na Figura 4.10, os resultados do cdlculo realizado pelo programa podem

ser consultados na Figura 63.

Selection: Stainless steel pipe DIN-EN 55 15

Selected Type NS
DIN-EM 55 6
DIM-EM 55 8
DIN-EM 55 10
DIM-EN 55 15
DIN-EM 55 20

JO® 0|00

PThI ERIOC TE

3]
8
10
15
20

ac

DP [bar] Velodty, in [mys]

57,58
4,956
0,732
0,180
0,040

LIGER]

Performance curve  Performance details Motes

Systern diagram

System details

Value
Pressure (a)

Temperature

Stainless steel pipe DIN-EN SS 15 Density

Enthalpy
Velocity

Mass flow

103,5
40,96
20,43
11,63

6,52

a an

Unit
bar

°C K
kg/m=3
klfkg
mfs

ka/h

Inlet
92,10
81,0
194,2
431,1
11,63
1781

280,68
43,24
20,61
11,65

6,53

A nn

91,92
80,9
193,8
481,11
11,65
1731

NENESENEN

-0

Velodty, out [m/fs] Result

Cutlet Difference

;180
0,1

-0,3698

0
0,02
0

Rhdditiomnal:
Length [m]l ......... = 1,00
IZngle [degl]l ........ = 0,0
Nominal size [mm] ..= 15,00
Nominal size [inch] = 0,50
Inner diameter [mm] = 1&g, 70
Cuter diameter [mm] = 21,30

Lwvailable connections:
DIN-EN 55 butt weld. Size:
Suggested connection:
DIN-EN 55 butt weld. Size:

Optimal gas cooler pressure

92,10 bar

37,2 =C

17,0 =C

0K

15 t=Z,3 mm

15 t+=2,2 om

Figura 63 — Resultado obtido no dimensionamento da tubagem para caudal maximo utilizando o Coolselector2
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Opta-se pela tubagem DIN-EN SS 15 de diametro nominal de 15mm, uma vez que, a
velocidade do fluido percorrida em esta ndo ultrapassa os 12 m/s e que a perda de carga
para as condi¢des de caudal massico maximo é de 0,18 bar.

O estado do fluido entre a linha 6-1 e 1-2 ndo sofre uma variagao grande pela existéncia
do permutador interno. Como tal considerou-se que os valores obtidos na tubagem no
dimensionamento do trogo 1-2 sdo idénticos e consequentemente a tubagem sera a
mesma. O mesmo se sucede entre a linha 3-4 e a linha 4-5. Como tal, para as restantes
linhas procedeu-se ao seu dimensionamento utilizando o mesmo método, variando
apenas a velocidade introduzida conforme o valor adequado.

Selection: Stainless steel pipe DIN-EN 55 15

Selected Type MS  DP [bar] Velodty, in [m/s] Velodty, out [mfs] Result
DIN-EN 55 6 -] 17,84 32,04 34,71
DIN-EN 553 3 1,537 12,66 12,75
DIN-EN 55 10 10 0,246 6,33 6,33
 DIN-EN 55 15 15 0,056 3,60 3,60
DIN-EM 55 20 20 0,012 2,02 2,02
AR BRI €6 e A Ane 1A 1
Performance curve  Performance details MNotes
Systermn diagram Value Unit Inlet OQutlet Difference Additional:
L th [m] .coooon... = 1,00
. Pressure (a)  bar 92,10 92,04 0,05 oy :[lm] .
System details gle [degl ........ =%
Temperature °C | K 37,2 37,2 0,0 Nominal size [mm] ..= 15,00
. . . Nominal size [inch] = 0,50
Stainless steel pipe DIN-EM 55 15 Density kafm~3 627,1 627  -0,1202 Inner diameter [mm] = 1,70
Enthalpy kI fkg 309,2  309,2 0 Outer diameter [mm] = 21,30
Awailable connections:
Velocity mys 3,60 3,60 0,00 DIN-EN S5 butt weld. Size: 15 t=2,3 mm
Mass flow kafh 1731 1731 0 Suggested connection:

DIN-EN 55 butt weld. Size: 15 t=2,3 mm

Figura 64 - Resultado obtido no dimensionamento da tubagem para caudal minimo utilizando o Coolselector2

Realizada a simulacao, verifica-se pela Figura 64 DIN-EN SS 15 como tubagem a utilizar.
A velocidade do fluido percorrida na tubagem n3o ultrapassa o limite de 4 m/s a perda
de carga para as condi¢des de caudal massico maximo é de 0,056 bar.

Nas linhas entre o evaporador e o gas cooler (linha 6-1 e 1-2), devera existir isolamento,
ja que se pretende minimizar as perdas de temperatura, garantindo o maximo de
energia disponivel possivel na permuta com a dgua. Na linha entre o permutador interno
e o evaporador (linha 4-5), mais concretamente na tubagem apds a valvula de expansao,
terd também de existir isolamento de modo a evitar a formacdo de gelo.

Para concluir o dimensionamento da tubagem, verifica-se que para as condi¢des de
caudal minimo a tubagem selecionada garante velocidades aceitaveis
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3.4.6 Valvula de expansdo eletrénica VEE

Na selecdo da valvula de expansao recorre-se de igual modo ao software coolselector2
do fornecedor Danfoss. Para a correta selecao da vdlvula é necessario verificar, se
abertura da mesma, é o suficiente para garantir o caudal massico maximo possivel de
funcionamento da bomba de calor. Na Tabela 25 esta representado a variacao do caudal
massico no sistema conforme as condi¢des de funcionamento.

Tabela 25 - Variagdo do m em fungdo da Tamp para diferentes Tag,s

Tag,s [oC]

484,80 478,68 469,32 462,98 458,89
648,81 638,06 619,69 604,96 593,32
849,83 834,86 807,85 784,49 764,46
1096,55 1077,85 | 1042,98 | 1011,38 982,96
1391,75 1369,68 | 1327,71 | 1288,67 | 1252,58

1781,69 1756,89 | 1709,15 | 1663,92 | 1621,24

O valor de referéncia de caudal maximo no dimensionamento da vélvula é de 1781,7
kg/h para uma condigdo limite de temperatura ambiente de 35°C e de saida de agua de
55°C. Este caudal poderd ainda sem ligeiramente superior, uma vez que o modelo nao
permite obter analise para temperaturas ambientes superiores aos 35°C. E partir destas
condicGes, que os valores da Figura 62 sdo retirados e que servirdo novamente para o
dimensionamento da valvula de expansao eletrdnica.

Outro parametro necessario garantir, para a correta selegao da valvula, é a pressao
maxima de funcionamento e o diferencial maximo de pressdo possivel existente. Com
as limitacdes do modelo, a pressdao maxima de descarga possivel é de 130,3 bar para a
uma condicdo limite de temperatura ambiente de 35°C e de saida de agua de 90°C. No
caso do diferencial de pressdo, o valor maximo obtido é de 80,9 bar para a uma condicao
de temperatura ambiente de 25°C e de saida de dgua de 90°C.
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Pela Figura 65, do relatdrio técnico do coolselector2, observa-se que a valvula capaz de
cumprir com os requisitos necessarios ¢ a CCMTS. Esta tera uma capacidade maxima de
caudal massico de 2845 kg/h dando uma larga margem de seguranca perante os 1781,7
kg/h necessarios obtidos. Para além disso o modelo CCMT suporta uma pressdo maxima
de funcionamento de 140 bar e um diferencial maximo de pressao de 90 bar, cumprindo
os requisitos necessarios face as variagdes de pressdes existentes no sistema

Gas cooler line (Transcritical system. R744. High pressure valve).
Selection: CCMT 8 Selected code number: 027H7202

Selected Type NS Max. capacity [ka/h]  Min. capadty [ka/h] Load [%] DP [bar] Velodty, in [m/s] Result

O CccMT2 15 02,9 9,476 295 38,73 360 A
9] CCMT4 15 1597 25,08 112 38,73 360 A
® cCcMTE 15 2845 44,59 63 38,73 360 o
O CCMT 16 25 5631 262,8 31 38,73 1,24
O CCMT 24 25 8537 404,9 21 38,73 1,24
Lt [alal T aut-11 ac 1ncnn cne 4 7 20 77 1 1A i

Performance curve  Performance details  Code number selection | Motes

System diagram = Value Unit Inlet Cutlet Difference Additional:

Maximum openin ressure differential [bar] = 50,00

Pressure (a)  bar 92,10 53,37 38,73 penne P o T _ ’
Syﬂen1daﬁﬂs Hax. working pressure (PF5/HWE) gauge [bar] .= 140,0
Temperature =C | K 37,2 17,0 -20,2 Maximum operating temperature ["C] ......... = €0,0
. Minimum operating temperature [°C] _........ = -40,0
ccMT 8 Density kgfm~3  627,1 3384 -288,7 Cpening degree [%] .. oooooomn o = 76, €5

Enthalpy kifkg 309,2 309,2 0 Choked ..o = False

Talwe STaLE . .ot i = Open
Velocity mfs 3,60 6,67 3,07 CEDECIEY [3] oot e e e = 62, 61

i i SRl e = 2845

Mass flow ka/h 1781 1781 0 Hay:!.lro.lm c‘.apac:!.ty [kg/h] 84?
Nominal size inlet [mm] ... ... ... ... ... ... = 15,00
Hominal size inlet [inch]l .. ... ... .......... = a,50
Inlet diameter [mm] .... .. ... . . .. ooooo..- = 1&,70
Nominal size ocutlet [mm] .cenuonnonoomnnnnnn = 15,00
Nominal size ocutlet [inch] ... .. ... .. .._..... = a,5s0
Cutlet diameter [mm] .... .. .. ... .. . oo .... = 1,70

Available connections:
DIN-EN Butt weld. Size: 15 t=2,2 mm

DIN-EN 55 butt weld. Size: 15 t=2,3 mm

DIN-EN soldering ODF. Size: 15

DIN-EN soldering ODF. Size: 1l&

LNST soldering CDF. Size: 578"
Suggested connection:

DIN-EN Butt weld. Size: 15 t=2,3 mm

Figura 65 - Resultado obtido no software de sele¢do de vélvulas de expansdo utilizando o Coolselector2

Para as condicdes as condi¢des de caudal massico maximo, o grau de abertura da valvula
serd cerca de 76,65% e o diferencial de pressao de 71,6 bar.

Para além da percentagem de abertura da valvula, que nao deve ser menor do que 10%
de acordo com o fabricante, tem-se também que considerar o didmetro das conexdes a
tubagem nesta linha. De acordo com a Figura 64 sabe-se que o diametro da conduta
nesta é de 15 mm, e como tal as conexdes da valvula deverdo ter o mesmo diametro.
Verifica-se pela figura 59, nos detalhes de desempenho da valvula CCMTS, que as suas
conexdes apresentam o mesmo didametro da tubagem.

Projeto de uma bomba de calor para aquecimento de aguas sanitdrias
utilizando como fluido frigorigéneo co. em regime transcritico

87



DESENVOLVIMENTO

3.4.7 Vdalvulas solenoides

O processo de dimensionamento e sele¢do das valvulas solenoides é idéntico ao
processo das valvulas de expansado. Recorre-se também ao coolselector2, no entanto as
condicOes de operacdo das valvulas solenoides sdo diferentes.

No caso da vdlvula solenoide da linha |, esta serve de prote¢ao a formagdo de gelo na
tubagem apds a expansdo e no evaporador. A formacgdo de gelo ocorre sempre que a
temperatura do ar ambiente atinge valores abaixo de 0°C e existe humidade na
atmosfera. Como tal, a necessidade de ativacdo desta valvula sé se verificara para
condicbes de baixa temperatura de evaporagdo, mais concretamente para
temperaturas ambientes abaixo de 12°C e consequentemente temperaturas de
evaporacdo abaixo de -1°C. Na Figura 66 esta representado os parametros introduzidos
para a condi¢ao de maior caudal nas condi¢des de operagao indicadas.

Operating conditions
Capadty: Evaporation, LT: Evaporation, MT: Gas cooler:
Cooling capacity, LT: 0 kw Temperature: v -20,0 =C Temperature: v -1,0 =C Optimal gas cooler pressure
Pressure: 80,05 bar
Cooling capacity, MT: 33,28 kw Useful superheat: 0K Useful superheat: 17,0 K
Min outlet temperature: 31,7 °C
Cooling capacity, AC: kW Additional superheat: 0K Additional superheat: 0K !
Heati 55,04 kw Efficiency, internal HX: 0 Receiver condition:
e2ing capaaty: ' " ' Temperature: v 10
Mass flow in line: 904,3ka/h
Discharge temperature: 23,6 °C V| Discharge temperature: 95,1 =C Subcooling: 0K

Figura 66 - Dados de entrada no dimensionamento da valvula solenoide | utilizando o Coolselector2

No entanto raramente, o controlo do programa de descongelacdo, ira ativar a vélvula a

esta condicdes, pois trata-se de limites com uma grande margem de seguranca. Por este
motivo o valor resultante de velocidade e de diferencial de pressao, da valvula EVT3
selecionada, representados na Figura 67 estdo longe dos ideais para o bom
funcionamento da valvula.

Selection: EVT 3 No code numbers selected

Selected Type NS Kv[m~3h] DP_100[bar]  DP_min[bar] Kv_calc [n~3Mh] OP [bar] Opening degree [%] Load [%] Possible partioad [%] Velodty, in [m/s] PSMWP [bar] Valvestate Result

(@] EVTL2 6 0,05 0 0 0,05 61,32 - - - 23,87 140,0 Open A\
O EVT2 3 0,1 0,400 0,190 0,1 61,32 100 1763 4 23,87 140,0 Open A\
® EVT 3 3 0,23 0,400 0,188 0,23 3532 100 766 5, 23,87 140,01 Open o

Performance curve  Performance details Code number selection  Notes

System diagram ~ Value Unit Inlet Outlet Difference Additicnal:
Maximum opening pressure differential (bar] = 110,0
System details Pressure (2)  bar 80,05 43,73 -36,32 Max. working pressure (ES/MWP) gauge [bar] .=  140,0
Temperature °C |K 3,7 88 22,9 Maximum cperating temperature [°Cl ....... 150,0
g Minimum cperating temperature [°Cl ..... -40,0
VT3 Density kg/m~3 6617 2878  -3739 Opening degres (3] —nonooonoon.. 100,00
Enthalpy kajkg 294,1 294,11 0 Choked .............. False
Valve state ......... Open
Velodity mfs 23,87 54,88 31,01 Nominal size inlet [zm] €,00
Massfon  kgh 9043 9043 2 Nominal size imlew [inch] ............. 0,28
Inlet diameter [mml ....... 4,80
Nominal size outlet [mm] .. €,00
Nominal size cutlet [iach] 0,25
Outlet diameter [mm] ....................... 4,50

Available connecticns:
DIN-EN Butt weld. Size: € t=2,3 mm
ANST soldering ODF. Size: 3/8"

Suggested connection:

ANSI soldering ODF. Size: 3/8%

Figura 67- Resultado obtido no software de selecdo de valvulas solenoide na linha | utilizando o Coolselector2
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Conforme a temperatura ambiente e a temperatura de saida de agua requerida, é
possivel o funcionamento da vdlvula solenoide da linha | com pressées de
funcionamento préximas de 140 bar e temperaturas de descarga acima de 120°C. Deste
modo o modelo EVT serd o indicado uma vez que possui uma temperatura maxima de
operacao de 150°C. De acordo com a Figura 67 sabe-se ainda que as conexdes da valvula
sao de 12 mm e como tal a tubagem devera ter a mesma dimensao.

No caso valvula solenoide da linha Il, esta serve de protecao contra o sobreaquecimento
excessivo a entrada do compressor. Esta serd mais provavel ser ativada abaixo dos 5°C
de temperatura ambiente, de acordo com as condi¢Ges da Figura 62, dado a existéncia
do permutador interno.

As pressdes de operagdao e de temperatura na linha Il serdo bastantes inferiores
comparativamente com as da linha | e assim sendo, a disponibilidade de modelos no
mercado é maior. Como se verifica pela Figura 68 a vélvula selecionada é a ICM 25-B,
onde a velocidade do fluido no interior da mesma é de 4,86 m/s e a perda de carga de
apenas 0,059 bar.

Selected Type NS Kv [m~3/h] DP [bar] DT_sat [K] Velodty, in [m/s] PSMWP [bar] Valve state Result
O ICM 25-A33 25 2 2,339 29 4,86 52,00 Open
O ICM 25-A 25 6 0,239 0,3 4,86 52,00 Open
® ICM 258 25 12 0,059 0,1 4,86 52,00! Open|
O ICM 32-A 32 9 0,106 0,1 2,85 52,00 Open
@) ICM 328 32 17 0,030 0,0 2,85 52,00 Open
~ T AR A an e A Ave An aan £n An Anmm

Performance curve  Performance details Code number selection  Notes

System diagram  Value Unit Inlet Outlet Difference Additional:
Pressure (2) bar == e oy Maximum opening pressure differential [bar] = 52
System details ' ’ " Max. working pressure (PS/MWP) gauge [bar] .= 5
Temperature °C |K 12,5 12,4 0,1 Maximum operating temperature ["Cl ......... =
Minimum operating temperature [°C] ......... -
ICM 25-B Bubble point temperature °C 6,0 -6,1 0,1 e 3 wemp =

Opening degree [%] ......... ... ... .. ........

Dew point temperature  °C 60 61 0,1 Choked ............. .o
Valve Stat@® ... ......cooouuummmnncancannnnn
Density kgfm~3 68,57 68,43 0,1426 Nominal size inlet [mm] ................
Enthalpy kifkg 459,38 459,8 0 l‘l:mnal_sz.:e inlet [inch] ...
Inlet diameter [mm] .......
Quality - 1,00 1,00 0,00 Nominal size outlet [mm] ..
| . Nominal size outlet [inch]
Veloaty m/s 486 487 0,01 outlet diameter [mm] ... ... ... ... ...
Mass flow kafh 7646 7646 1] Available connections:
DIN-EN Butt weld. Size: 20 t=2,3 mm
DIN-EN Butt weld. Size: I5 t=2,€ mm
DIN-EN Butt weld. Size: 32 t=2,€ mm
DIN-EN Butt weld. Size: 40 t=2,€ mm

Figura 68 - Resultado obtido no software de sele¢do de valvulas solenoide na linha Il utilizando o Coolselector2

Pelos detalhes do desempenho da vélvula selecionada, observa-se novamente na Figura
68, que modelo ICM suporta pressdes maximas de funcionamento de 52 bar, garantindo
o funcionamento para a pressdo maxima de evaporacdo existente no sistema. Consta-
se ainda que a conexdo minima permitida é de 20 mm, como tal opta-se por essa
dimensdao no didmetro de tubagem. Desta forma, na tubagem, as velocidades
percorridas no seu interior serdo ligeiramente e o seu custo de aquisicdo sera inferior
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3.4.8 Filtro

Os contaminantes presentes na instalagdao podem danifica-la e influenciar o seu bom
funcionamento, tendo como origem ma limpeza inicial da instalagdao, ma qualidade do
fluido de trabalho e 6leo ou mesmo a decomposicdo do d6leo. Deste modo, o filtro é
usado para proteger o sistema de contaminantes e substancias prejudicais.

A selecao do filtro é feita atendendo ao fluido refrigerante a utilizar na instalagao, a
pressdo e temperatura a ser suportada e o didmetro da tubagem onde este serd
instalado.

A escolha recaiu sobre um BCY-P14 da Carly, que suporta CO, até 140 bar e a
temperatura de 100°C, apesar desta temperatura ndo ser atingida na linha 3-4, onde
estd colocado o filtro. Nesta linha, o diametro de tubagem é de 15 mm e como tal a
dimensdo da conexado da valvula a selecionar terd de ter a mesmo valor

Na Figura 69 pode-se ver o processo de selecdo do filtro através da consulta do catalogo
do fabricante Carly, sendo que a BCY-P14 485 S/MMS é valvula selecionada dado a sua
conexdo de 5/8”.

Connections Connections Dehydratable refrigerant capacity
CARLY Tosolder CARLY To soer - Number
references references R744 of cores
inch mm 24°c
| Bey-P144gssmms | 5/8 | 16 | 34 1 |

BCY-P14 487 S/IMMS 7/8 22 34 1
BCY-P14 489 S 11/8 BCY-P14 489 MMS 28 34 1
BCY-P14 4811 S/MMS 13/8 35 34 1
BCY-P14 4813 S 15/8 BCY-P14 4813 MMS 42 34 1
BCY-P14 967 S/MMS 118 22 68 2
BCY-P14 969 S 11/8 BCY-P14 969 MMS 28 68 2
BCY-P14 9611 S/MMS 13/8 35 68 2
BCY-P14 9613 S 158 BCY-P14 9613 MMS 42 68 2
BCY-P14 9617 S/MMS 21/8 54 68 2

Figura 69 - Dimensionamento do filtro por consulta no catélogo da Carly
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3.4.9 Deposito separador liquido

O depdsito separador liquido tem a fungdo captar o vapor sobreaquecido proveniente
do evaporador. Este vapor podera na realidade, sobre certas condi¢des, podera chegar
ao depodsito em estado de vapor humido. Ai existira a formagdao de vapor e liquido
saturado sendo que o liquido serd armazenado no depdsito. Este serd também o
reservatério do CO; nos momentos em que a instalagdao necessita de menos caudal de
funcionamento.

E importante relembrar que o fluido de trabalho é uma mistura de CO, com dleo de
lubrificagdo. Assim sendo, quando existe armazenamento de liquido, existe na verdade
armazenamento de CO; e d6leo. Contudo perante a presenca do éleo, dado que este é
mais denso que o diéxido de carbono, o depdsito tem de possuir uma ligacdo de
sangramento por gravidade, de maneira a evitar a sua retengdo no sistema. Quando o
lubrificante é de composicdo PAG, como é caso na bomba de calor de CO; em projeto,
estd protecdo é de maior importancia dado a menor miscibilidade e solubilidade
comparativamente ao 6leo POE.

Quanto ao volume do depdsito, geralmente nos catdlogos técnicos dos fabricantes
existe dabacos que permitem a sele¢do da sua capacidade em fun¢ao da capacidade do
evaporador. Na Figura 70 pode-se ver o processo de sele¢dao do depdsito através da
consulta do catalogo do fabricante ESK, sendo que FA-22U-CDU é o depdsito que
cumpre com os requisitos, dado a capacidade superior a 30kW para temperatura de
evaporacgdo de -5°C e a sua conexdo de 7/8”".

Flissigkeits- Latanschluss Inhalt Kilteleistung Q0 [kW] bei Kilteleistung Qo [kW] bei 90 bar Hochdruc_k‘ Ps1 Ps2

abscheider innen =10°C Verflissigungstemperatur 35°C Gaskihler-Austrittstemperatur, 10K Uberhitzung

Suction line Solder conn. Volume Ref. capacity Qo [kW] at Ref. capacity Qg [kW] at 90 bar high pressure, Ps1 Ps2

accumulator oDs =10°C condensing temperature  35°C gas cooler outlet temperature, 10K superheat

Typ Verdampfungstemperatur [*C) Evaporating temperature [*C])

Type mm inch | -30 -35 -40 10 5 a -5 -10 =15 =20 bar bar
Opt. 10 9 T

FA2-12-CD 12 1/2 23 in. 5 4 4 45 30
Opt. 20 17 14

FA2-16-CD 16 5/8 23 by-iy 10 2 7 45 30

_ Opt. 26 22 19

FA2-18-CD 18 23 b a b a 45 30
Opt. 4 35 29

FA2-22-CD 22 78 23 by-iy 21 b 14 45 30
Opt. 64 55 45

FA2-28-CD 28 1.1/8 23 in. a0 27 23 45 30
Opt. 106 89 T4

FA2-35-CD 35 1.3/8 57 i, 53 445 a7 45 30

. Opt. 10 9 T 19,0 16,0 140 12.0 11,0 9.2 7.9

FA-12U-COH 12 08 Min. 3 25 21 50 45 40 3.5 3.1 26 23 oo 7
Opt. 20 17 14 36,0 320 280 240 21,0 180 150

FA-16U-CDH 18 e 20 Min. 58 5 41 10,0 9,0 8,0 70 60 50 ap | 07
Opt. 4 35 29 74,0 65,0 57,0 50,0 43,0 370 320

FA-22U-CDH 22 78 25 x ' ! ! ' 00 75
Min. 12,1 10,2 84 21,0 180 160 140 120 11,0 9,0

Figura 70 - Dimensionamento do depdsito separador por consulta no catalogo da ESK
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3.5 Requisitos minimos de eficiéncia e contributo renovavel da bomba de calor

As bombas de calor exclusivas para AQS ou para AQS e climatizacdo necessitam de
cumprir requisitos ao nivel da eficiéncia e do referencial normativo em que foram
ensaiadas, de acordo com a Figura 71.[78]

Bomba de
Calor

Aquecimento e Climatizagdo
AQS e AQS
| | | |

Climatizacdo Apenas AQS

Sem requisito
COP=2,30 COP 22,30 de eficiéncia
P&R L47

EN 14511 ou Etiqueta ErPe

Eurovent ensaios normativos
. EN 16147 certificado "European Quality -
ou mesma ensalo narmativo Labe! for Heat Pumps” previstos nos

Regulamentos Delegados

COP 2 COP Classe B
EER 2 EER Classe B

Figura 71 - Requisitos minimos de eficiéncia de bombas de calor, AQS e aquecimento (adaptado [78])

O teste para certificacdo da bomba deve ser conduzido de acordo com a respetiva norma
indica a finalidade do sistema, usando as condicGes da Tabela 26, conforme a sua fonte

fria.
Tabela 26 — Condigdes de teste para o desempenho das bombas de calor CO, (adaptado [79])
) . Temperatura
Tipo de fonte fria - - Tage Tag,s
media frio guente
Ar (bolbo seco/ oo o 3 . 3 .
7°C(6°C) 2°C(1°C)  14°C(13°C)  15°C 60°C

bolbo humido)

No modelo desenvolvido, para as condi¢cGes de temperatura ambiente 7°C, temperatura
de entrada de dgua 15°C e temperatura de saida de 60°C, é se obtido um COP de 3,34.
Desta forma a bomba de calor CO, cumpre com os requisitos minimos de eficiéncia

Outro fator a considerar, é avaliar se a bomba de calor a desenvolver cumpre com o
requisito minimo de SPF (Fator médio de desempenho sazonal estimado) para que a
energia seja considerada renovavel. De acordo com o Despacho n.2 15793-H/2013 o
requisito minimo de SFP relativo a bombas de calor elétricas corresponde a SPF > 2,5.

De acordo com as orientacdes anteriormente referidas, o SPF corresponde nesta
situacdo ao COP da bomba de calor, sendo que, com um valor de 3,34 esta sera elegivel
para contributo renovavel de energia [80]
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CONCLUSOES E PROPOSTAS DE TRABALHOS FUTUROS

4 CONCLUSOES E PROPOSTAS DE TRABALHOS FUTUROS

4.1 Conclusdes

Os resultados dos estudos e concluses apresentadas na literatura mostram as mais-
valias da aplicabilidade de CO,, em regime transcriticos, em bombas de calor AQS de
fonte de ar.

Apesar das elevadas pressdes acima do ponto critico existentes nestes sistemas, na
regido supercritica para uma determinada pressdao existe uma determinada
temperatura pseudo-critica. Nesta, as propriedades de transferéncia de calor do CO;
variam rapidamente, atingindo um valor maximo, favorecendo a libertagdao de calor no
gas cooler. Além de mais, o fluido em estado supercritico ndo sofre uma mudanca de
fase, como tal a temperatura do fluido decresce gradualmente a medida que a dgua é
aquecida. Deste modo a diferenca de temperatura entre o CO; e a 4dgua é quase
inalterada enquanto ha troca de calor, representando desta forma uma menor perda de
calor irreversivel e melhor desempenho.

Outra caracteristica importante no ciclo transcritico CO3, é facto de a temperatura de
evaporacdao um menor efeito na libertacdo de calor, comparativamente a ciclos
subcriticos. Indicando que bombas de calor com este ciclo, conseguem fornecer calor de
forma mais estavel perante as condicGes de variacdo de temperatura da fonte de calor.
Esta caracteristica faz as bombas de calor de fonte ar, ter um melhor desempenho face
as variacdes ambientais anuais, portanto mais eficientes, comparativamente as bombas
de calor convencionais. Aliado ao facto de instalacbes de fonte de ar serem mais
convenientes, baixo custo e sem restricdes geologias de condicdes de aplicacao,
comparado com as bombas de fonte solo e agua.

Uma das caracteristicas mais importante é a existéncia de uma pressdo dtima de
descarga para a libertacdo de calor, a qual permite obter o COP maximo na bomba de
calor. Na regido supercritica, a pressdo e temperatura s3do dois parametros
independentes, como tal a pressao de libertacdo de calor pode ser ajustada para uma
temperatura fixa a saida do gas cooler, de modo a maximizar a eficiéncia do ciclo.

Projeto de uma bomba de calor para aquecimento de aguas sanitdrias
utilizando como fluido frigorigéneo co2 em regime transcritico



CONCLUSOES E PROPOSTAS DE TRABALHOS FUTUROS

A bomba de calor projetada, é um sistema de um Unico estdgio de compressao realizado
por um compressor alternativo, com um permutador interno de placas. A permuta com
a fonte fria e a fonte quente, é realizada por evaporador de tubo alheado e um gas
cooler de permutador de placas, respetivamente. E ainda composta por um sistema de
controlo de baixa pressdao, com uma valvula de expansdo eletrénica e um separador
liquido/gas de baixa pressao.

Adoc¢ao do permutador interno revelou-se, de acordo com estudos de bombas de calor
em regime transcrito CO2, como a melhor adigdo na melhoria da eficiéncia do sistema.
Com a evolugao da tecnologia CO,, os permutadores de placas passaram a ser uma
opcdo vidvel face as pressdes de trabalho exigidas de sistema com este fluido de
trabalho. O permutador de placas apresenta um valor de coeficiente global
transferéncia de calor efetivo ligeiramente superior quando comparado com
permutador de tubo concéntrico espiral tradicional. A maior diferenca avaliada entre os
dois permutadores verifica-se na muito maior perda de pressdo observada no
permutador spiral comparado com o de placas.

No caso do tipo de escoamentos a utilizar nos permutadores de placas, verificou-se que
o perfil de temperaturas do contra-corrente se adequa ao perfil de temperaturas
desejadas no gas cooler, favorecendo a temperatura de saida de agua. De forma
contraria o escoamento co-corrente é o que melhor se ao perfil de temperaturas
desejadas no permutador interno, favorecendo o subarrefecimento e minimizando o
sobreaquecimento.

Com vista a efetuar simulag¢des de funcionamento do ciclo frigorificos da bomba de calor
CO,, consoante as condicdes de operacdo requeridas, e também para obter os
parametros necessarios a selecdo dos componentes da bomba de calor, optou-se por
desenvolver um modelo de calculo do ciclo transcritico de CO; para produgao de AQS.
Para desenvolvimento desse modelo recorreu-se a ferramenta Excel, uma vez que se
trata de um software disponivel em larga escala de forma gratuita e sobre a qual existe
um melhor conhecimento na sua utilizacao. Além disso, ao efetuar o modelo de cdlculo
em Excel, dados as suas ferramentas e suplementos, existira a possibilidade de efetuar
outro tipo de analises, como por exemplo uma analise financeira.

A ferramenta de calculo da bomba de calor desenvolvida é valida para o modelo
termodinamico idéntico ao esquema de principio adotado, ou seja, para bombas de
calor CO; ar-dgua para producdo de AQS, com um Unico estagio de compressao,
promovido por um compressor de frequéncia fixa (50Hz), com permutador de calor
interno para as condi¢Oes de temperatura ambiente entre -15°C e 35°C, temperatura de
entrada de agua entre 10°C e 15°C, e de saida de agua entre 55°C e 95°C
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Conforme definido para o projeto em estudo, a bomba de calor teria de garantir 50kW
no limite, para as condi¢des de temperatura ambiente 5°C, temperatura de saida de
agua 90°C e entrada de agua da rede de 15°C. A partir destes, verifica-se que um
sobreaquecimento no evaporador de 4K e uma variacdo de entalpia de 20klJ/kg é a
melhor relacdo entre COP e temperaturas de descargas acima do limite de 140°C.

Dos resultados da FCBC verificou-se uma variagdao de COP entre 3,29 até 4,45, para
producdo de agua a 60 °C, com variagdao de temperatura ambiente entre 5 e 35 °C. Pelos
resultados a bomba de calor também conseguira produzir agua quente até 90 °C sem
problemas operacionais, com um COP de 2,5 para a temperatura ambiente de 5 °C. A
pressao 6tima do gas cooler devera variar de 81,58 a 116,75 bar para temperaturas de
fornecimento da dgua de 55 a 90 °C. Este incremento de temperatura implica uma
reducdao do COP de 3,64 para 2,53 para a temperatura ambiente de 7 °C.

A FCBC e os seus resultados sao validados por comparagao de resultados experimentais
obtidos por um protdtipo de bomba de calor, para as mesmas condicdes de temperatura
ambiente, temperatura de entrada e saida de dgua e dos resultados obtidos na sele¢do
dos componentes, por parte dos softwares dos fabricantes com correta informacgao
técnica processual. Comprova-se que a evolugdo do COP é similar, no entanto os valores
de COP obtidos pela FCBC sdo ligeiramente superiores, com uma variagdo maxima
inferior a 10% a partir dos 5°C de temperatura ambiente. Estas diferengas podem ser
explicadas pelas suposicGes efetuadas no desenvolvimento do processo da FCBC, assim
como dos componentes e controlo existentes do protdtipo da bomba de calor.

E adotada uma estratégia de controlo 6timo, onde tanto o controlo da pressdo como o
sobreaquecimento do evaporador sdo considerados. A estratégia baseia-se no controlo
pela variacao da carga do fluido, onde o circuito é ajustado pela abertura da valvula de
expansao alterando o balan¢o do caudal massico e consequentemente a pressao tima
de descarga e o sobreaquecimento.

Prevé-se ainda que a bomba de calor cumprira os requisitos minimos de eficiéncia, dado
o seu COP de 3,34 para as condi¢des de operac¢do de teste, de acordo com a normal
16137. De acordo com o Despacho n.2 15793-H/2013 a bomba sera ainda elegivel como
equipamento de contributo renovavel, uma vez que apresenta SFP superior a 2,5.
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4.2 Propostas de trabalhos futuros

Com a finalidade de complementar e melhorar o projeto realizado e a ferramenta de
calculo da bomba de calor desenvolvida, sugere-se o desenvolvimento dos seguintes

pontos:

Aprofundar e complementar a analise de sensibilidade dos resultados obtidos a
partir da FCBC desenvolvida;

Desenvolver a ferramenta de célculo, desde logo contabilizando as suposi¢des
efetuadas na sua modelacdo, tornado os resultados mais préximo dos esperados
numa aplicacdo pratica. Outro aspeto, sera limitar os valores de entalpia na
descarga do compressor, para temperaturas acima da temperatura limite de
descarga.

Avaliar a aplicabilidade de compressores de velocidade varidvel a nivel
energético e econdmico, assim como da possibilidade de construir modelos
standard perante as diversas capacidades pretendidas;

Avaliar e otimizar programas de controlo da bomba de calor, nomeadamente
programa de arranque, programa de paragem, programa de descongelagao e
programa de controlo de pressao 6tima de descarga;

Identificar pontos das instalagdes a otimizar e estudar alternativas, para
melhorar a eficiéncia, facilitar a montagem e reduzir o custo de operagao, sem
comprometer a fiabilidade de funcionamento das instalagdes;

Avaliar e analisar o funcionamento de bombas de calor CO, de capacidade
superior e inferior a 50kW.
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6 ANEXOS

6.1 Documentos normativos produzidos e atualmente em vigor

Tabela 27 - Documentos normativos produzidos e atualmente em vigor [80]

Documentos normativos produzidos e atualmente em vigor

NP EN 14624:2012

Desempenho de detetores portateis e fixos de fluidos
frigorigéneos halogenados

NP EN 378-1+A2

Requisitos de seguranga e protegao ambiental.
Parte 1: Requisitos basicos, defini¢des, classificacdo e critérios
de escolha.

NP EN 378-2+A2

Requisitos de seguranga e protegcdo ambiental.
Parte 2: Projeto, construcao, ensaios, marcacdo e
documentacao.

NP EN 378-3+A1l

Requisitos de seguranga e protegcdo ambiental.
Parte 3: Montagem no local e protecdo de pessoas.

NP EN 378-4+A1

Requisitos de seguranca e protecdo ambiental.
Parte 4: Funcionamento, manutencdao, reparacbes e
recuperacao de fluidos.

NP EN 1861

Diagramas esquematicos de sistemas, tubagens e aparelhos.
Configuracao e simbolos.

NP EN 12263

Diapositivos interruptores de seguranca para limitacdo da
pressao. Requisitos e ensaios.

NP EN 12178

Sistemas frigorificos e bombas de calor. Dispositivos
indicadores de nivel de liquido. Requisitos, ensaios e
marcagao.
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NP EN 12284

Sistemas frigorificos e bombas de calor. Valvulas. Requisitos,
ensaios e marcagao.

NP EN 14276-2

Sistemas frigorificos e bombas de calor. Equipamentos sob
pressao para sistemas frigorificos e bombas de calor. Parte 2:
Tubagens. Requisitos gerais.

NP EN 14511-1

Aparelhos de ar condicionado, de arrefecimento de liquidos e
bombas de calor, com compressor acionado por motor
elétrico, para aquecimento e arrefecimento. Parte 1: Termos
e definigoes.

NP EN 14511-2

Aparelhos de ar condicionado, de arrefecimento de liquidos e
bombas de calor, com compressor acionado por motor
elétrico, para aquecimento e arrefecimento. Parte 2:
Condicdes de ensaio.

NP EN 14511-3

Aparelhos de ar condicionado, de arrefecimento de liquidos e
bombas de calor, com compressor acionado por motor
elétrico, para aquecimento e arrefecimento. Parte 3: Métodos
de ensaio.

NP EN 14511-4

Aparelhos de ar condicionado, de arrefecimento de liquidos e
bombas de calor, com compressor acionado por motor
elétrico, para aquecimento e arrefecimento. Parte 4:
Requisitos.
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6.2

Dados de entrada da Bomba de calor CO,

Ferramenta de célculo da bomba de calor

Q. (kW] 50
[ Tl | 1015 |
[ mera [ ss [ e [ 70 [ s [ 90 ]
Tewl®d | 15 | 5 | 5 | 15 | 25 | 35 |
[ ateviki | 4 ]
[ anIHx [ki/kg] 20 |
| Fornecedor | Bitzer \
Lista de simbolos
Tz Temperatura de entrada da agua P Pressdo no ponto Vy Volume deslocado
Togs Temperatura de saida da agua T Temperatura no ponto r razdo de compressdo
Tamb Temperatura ambiente v volume especifico no ponto Nis rendimento isentropico
Pt Pressdo otima de descargar s entropia no ponto n rendimento volumetrico
Tees Temperatura de saida do Gascooler h entalpia no ponto m  [caudal masscio
At ev Sobreaguecimento no evaporador 1 ponto 1 COP |coeficente de desempenho
Ah IHX Variagdo de entalpia no permutador interno 2 ponto 2 Q,. |Capacidade do Gascooler
Peva Pressdo de evaporagdo 3 ponto 3 W, |Trabalho do compressor
Teva Temperatura de evaporgdo 4 ponto 4 Q., [Capacidade do evaporador
AT IHX Sobreaquecimento no permutador interno 5 ponto 5
6 ponto 6
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Ciclo transcritico

Potm | P2 [bar]
iz [ ki/kg-K]
h, [ ki/ke]
Togs [°C]
Tamb [oc]
76,2 79,4 85,1 89,7 93:3 Poiml P2
132,6 137,5 Erro Erro Erro T,
563,3 567,4 574,4 580,2 584,6 h,
76,6 80,7 88,3 95,2 101,5 Potml P2
115,7 121,4 131,8 Erro Erro T,
542,4 547,0 555,4 562,9 569,3 h,
78,4 83,1 92,2 100,9 109,3 Potml P2
100,9 105,8 120,3 130,6 139,9 T,
522,2 525,2 538,3 546,5 554,1 h,
81,6 86,7 96,8 106,8 116,8 Potm| P2
92.9. 98,6 108,8 117,2 131,5 T,
508,8 512,6 519,4 5243 538,4 h,
86,1 915 102,2 113,0 123,8 Poml P2
86,2 91,9 102,4 111,6 119,3 T,
495,0 498,9 505,9 511,7 516,1 h,
92,1 97,5 108,4 119,3 130,3 Poml P>
81,0 86,1 95,9 105,0 1131 T,
481,0 483,9 490,4 496,3 501,5 h,
Potm |P3 [bar]
T, | Ts [°c
h; [ ki/kg]
Tags [°Cl
Tamb [°C]
76,2 79,4 85,1 89,7 93,3 Popt [P35
30,1 31,3 335 35,3 36,6 Tees T3
290,8 302,1 312,6 3129 313,9 h;
76,6 80,7 88,3 95,2 101,5 Popt | P3
30,2 31,8 34,7 37,4 39,8 Tees T3
2924 304,3 313,7 313,7 310,6 hs
78,4 83,1 92,2 100,9 109,3 Popt [P35
30,9 32,7 36,2 39,6 42,8 Tees I T3
298,7 309,8 313,7 310,3 317,9 h;
81,6 86,7 96,8 106,8 116,8 Popt [P3
32,2 34,1 38,0 41,8 45,7 Toes T3
306,7 313,6 312,9 316,4 3231 h;
86,1 o5 102,2 113,0 123,8 Poot [P35
339 36,0 40,1 44,2 47,9 Toes T3
3134 313,5 311,1 320,8 324,6 h;
92:1 97;5 108,4 119,3 130,3 Popt | P3
37,2 39,1 429 46,5 50,0 Toes T3
319,9 316,4 319,9 3232 325,8 h;
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Ponto 4
Potm | Ps [bar]
T, [°a
h, [ ki/kel]
Togs [°C]
Tamb [oc]
76,2 79,4 85,1 89,7 93,3 Potm|Ps
25,4 29,2 314 32,4 33,2 T,
270,8 282,1 292,6 2929 293,9 h,
76,6 80,7 88,3 95,2 101,5 Potm|Pa
25,9 30,1 32.1 337 34,8 T,
2724 284,3 293,7 293,7 290,6 h,
78,4 83,1 922 100,9 109,3 PotmlPs
28,0 30,8 33,0 34,7 38,5 Ts
278,7 289,8 2937 290,3 297,9 h,
81,6 86,7 96,8 106,8 116,8 PamlPa
30,3 31:7 34,0 37,4 41,1 T,
286,7 293,6 292,9 296,4 303,1 hy
86,1 91,5 102,2 113,0 123,8 PotmlPa
31,6 32,8 35,1 40,1 42,7 Ty
2934 293,5 29101 300,8 304,6 h,
92,1 97,5 108,4 119,3 130,3 Potm|Pa
34,0 34,9 38,8 41,6 44,2 Ty
299,9 296,4 299,9 303,2 305,8 h,
Tamb [°C]
Ts | Teal el -20,0 -13,0 -6,0 1,0 8,0 15,0
Ps | P, [bar] 19,7 25,0 30,5 36,7 42,8 50,9
|hs [ki/ke]
Tags [°C]
Tamb [oc]
270,8 282,1 292,6 292,9 293,9 |hg
2724 284,3 293,7 293,7 290,6 |hg
278,7 289,8 293,7 290,3 297,9 |hg
286,7 293,6 292,9 296,4 303,1 |hs
293,4 293,5 291,1 300,8 304,6 |hg
299,9 296,4 299,9 303,2 305,8 |hs
Tamb [oc]
Tsl °C] -16,0 -9,0 -2,0 5,0 12,0 15,0
P6 |P,,, [bar] 19,7 25,0 30,5 36,7 42,8 50,9
hg 441,8 441,2 439,7 436,9 432,6 426,3
Tamb [°C]
P, |P.,, [bar] 19,7 25,0 30,5 36,7 42,8 50,9
h, [ ki/kg] 461,8 461,2 459,7 456,9 452,6 446,3
T,[ &C] 1,2 6,9 12,5 18,0 23,2 28,2
s, [ ki/kg.K] 2,043 2,008 1,971 1,934 1,894 1,849
At inx [K] 17.2 15:9 14,5 13,0 11,2 9,2
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Parametros do sistema :

P,
Nis
COoP
Taes [°C]
Tamb [oc]
39 4,0 4,3 4,6 4,7 r
0,7 0,7 0,7 0,7 0,7 Nis
2,68 2,51 2,32 2,26 2,20 CcoP
31 3,2 3,5 3,8 4,1 r
0,7 0,7 0,7 0,7 0,7 Nis
3,08 2,83 2,56 2,45 2,39 copP
2,6 2,7 3,0 3,3 3,6 r
0,7 0,8 0,7 0,7 0,7 Nis
3,58 3,29 2,86 2,72 2,50 copP
2,2 2,4 2,6 2,9 32 r
0,7 0,7 0,8 0,8 0,7 Nis
3,90 3,57 3,31 3,09 2,64 COoP
2,0 21 2,4 2,6 2,9 r
0,7 0,7 0,7 0,8 0,8 Nie
4,29 4,01 3,66 3,23 3,02 coP
1,8 19 2,1 2,3 2,6 r
0,7 0,7 0,7 0,7 0,7 Nis
4,63 4,45 3,87 3,46 3,18 copP
vy [m*/ke]
ny
0 [ke/s]
Toes [°Cl
Tamb [oc]
0,0225 0,0225 0,0225 0,0225 0,0225 '
0,7 0,7 0,7 0,7 0,7 n,
0,135 0,133 0,130 0,129 0,127 m
0,0181 0,0181 0,0181 0,0181 0,0181 A
0,8 0,8 0,7 0,7 0,7 n,
0,180 0,177 0,172 0,168 0,165 m
0,015 0,015 0,015 0,015 0,015 A
0,8 0,8 0,8 0,8 0,7 n,
0,236 0,232 0,224 0,218 0,212 m
0,0118 0,0118 0,0118 0,0118 0,0118 A
0,9 0,8 0,8 0,8 0,8 n,
0,305 0,299 0,290 0,281 0,273 m
0,0096 0,0096 0,0096 0,0096 0,0096 A
0,9 0,9 0,8 0,8 0,8 Ny
0,387 0,380 0,369 0,358 0,348 m
0,0077 0,0077 0,0077 0,0077 0,0077 A
0,9 0,9 0,9 0,9 0,8 n,
0,495 0,488 0,475 0,462 0,450 m
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| V4(50Hz)[m'/h] | 15
Q.o [kw]
W, [kw]
Qg [kw]
T, [°C]
Tamb [oc]
23,0 212 19,4 19,2 18,8 Q.
13,7 14,0 14,7 15,2 15,6 W,
36,7 35,3 34,1 34,4 345 Q.
30,4 27,8 25,4 24,8 24,8 Q.
14,6 15,2 16,2 17,1 17,8 W,
45,1 43,0 41,6 41,9 42,6 Q.
38,0 34,8 32,7 32,5 30,1 Q.
14,8 15,2 17,6 18,9 20,0 A
52,8 50,0 50,4 51,5 50,1 a,
45,8 42,9 41,7 39,5 36,6 Q.
15,8 16,7 18,1 18,9 222 W,
61,6 59,6 59,8 58,4 58,8 Q,
53,8 52,9 52,2 47,2 445 Q.
16,4 17,6 19,6 21,2 22,1 W,
70,2 70,5 71,8 68,4 66,6 Q.
62,5 63,4 60,0 56,9 54,2 Q.
179 18,4 20,9 23,1 24,9 W,
79,8 81,7 80,9 80,0 79,1 Q.
Qo [kw]
W, [kw]
m [Kg/s]
5 Tags [°C]
Tamb [ C] e
31,4 30,1 28,5 27,8 27,3 Q.
18,6 19,9 21,5 22,2 22,7 W,
0,184 0,188 0,191 0,187 0,185 i)
33,8 32,3 30,5 29,6 29,1 Q.
16,2 177 19,5 20,4 20,9 W,
0,200 0,206 0,207 0,201 0,193 th
36,0 34,8 32,5 31,6 30,0 Q.
14,0 15,2 17,5 18,4 20,0 W,
0,224 0,232 0,223 0,212 0,212 rh
37,2 36,0 34,9 33,8 31,1 Q.
12,8 14,0 15,1 16,2 18,9 W,
0,247 0,251 0,242 0,241 0,232 )
38,3 37,5 36,3 34,5 33,4 Q.
11,7 12,5 13,7 15,5 16,6 W,
0,275 0,270 0,257 0,262 0,261 I
39,2 38,8 37,1 35,5 343 Q.
10,8 11,2 12,9 14,5 15,7 W,
0,310 0,299 0,293 0,289 0,285 th
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