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RESUMO

A climatizacdo de espacos em regides tropicais, como no Brasil, demanda um alto con-
sumo de energia elétrica. Além disso, o crescimento populacional, econémico e as mudancas
climaticas tém resultado em uma crescente demanda por refrigeracdo e climatizacdo. Diante
desse cenario, solugdes que promovam o aumento na eficiéncia energética de plantas e equi-
pamentos de climatizagéo e refrigeracdo podem colaborar na reducdo do consumo de energia
elétrica e promover a sustentabilidade ambiental do planeta. Os sistemas de climatizacéo e re-
frigeracdo assistidos geotermicamente sdo mundialmente conhecidos como uma solucéo efi-
caz para melhoria na performance dos ciclos de refrigeracdo/aquecimento, além de ser uma
energia confiavel, econémica e renovavel. Pelas suas vantagens, hoje é utilizada em grande
escala em varios paises, mas ainda pouco empregada no Brasil. Este trabalho verificou o de-
sempenho energético, exergético, ambiental e financeiro de um sistema de refrigeragdo de ex-
pansdo indireta de grande porte com condensador geotérmico, em comparagdo com 0 mesmo
sistema com condensacdo convencional (torres de resfriamento evaporativo) para aplicacdo
em climas tropicais. Dados experimentais foram obtidos em uma planta que opera com con-
densacgdo convencional. Foi simulado por meio da elaboracdo de um modelo matemaético da
planta, a operacdo anual dos dois sistemas para quatro cidades do Brasil, avaliando a viabili-
dade técnica e financeira do sistema de refrigeracdo com condensador geotérmico para o Bra-
sil. Foram elaborados os modelos matematicos para o condensador, compressor, torre de res-
friamento e trocador geotérmico. Os resultados para validacdo dos modelos variaram em até
+20% em comparacdo com os dados experimentais. A operagdo com sistema geotérmico se
mostrou mais vantajosa em cidades localizadas nas regides sul e sudeste do Brasil, com uma
melhoria obtida de 10% nos valores para a energia consumida pela planta, 10% nos valores
para 0 COP da planta, 13% na eficiéncia exergética, 5% no TEWI total e 10% para emissao
de gases e particulados. Em todas as cidades avaliadas, a operacdo com sistema geotérmico
proporcionou economia financeira. O melhor payback encontrado foi a partir do aproveita-
mento das fundacdes da edificacdo para implementagéo das estacas trocadoras com valor me-

dio de 5 anos para retorno do investimento aplicado.

Palavras-chave: Modelo matematico; Sistema de ar condicionado; Condensador geotérmico;

Refrigeracéo.



ABSTRACT

The air conditioning of spaces in tropical regions such as Brazil demands a high con-
sumption of electrical energy. Furthermore, population and economic growth and climate
change have resulted in an increasing demand for refrigeration and air conditioning. Given
this scenario, solutions that promote an increase in the energy efficiency of air conditioning
and refrigeration plants and equipment can help reduce electrical energy consumption and
promote environmental sustainability on the planet. Geothermally assisted air conditioning
and refrigeration systems are known worldwide as an effective solution for improving the per-
formance of re-cooling/heating cycles, in addition to being a reliable, economical and rene-
wable energy source. Due to its advantages, it is currently used on a large scale in several
countries, but is still rarely used in Brazil. This work verified the energetic, exergetic, envi-
ronmental and financial performance of a large indirect expansion refrigeration system with
a geothermal condenser, compared to the same system with conventional condensation (eva-
porative cooling towers) for application in tropical climates. Experimental data were obtai-
ned in a plant that operates with conventional condensation. The annual operation of the two
systems for four cities in Brazil was simulated through the elaboration of a mathematical mo-
del of the plant, evaluating the technical and financial viability of the refrigeration system
with geothermal condenser for Brazil. Mathematical models were developed for the conden-
ser, compressor, cooling tower and geothermal exchanger. The results for validating the mo-
dels were around +20% compared to the experimental data. Operation with a geothermal sys-
tem proved to be more advantageous in cities located in the south and southeast regions of
Brazil, with an improvement of 10% in the values for the energy consumed by the plant, 10%
in the values for the COP of the plant, 13% in efficiency exergy, 5% in total TEWI and 10%
for gas and particulate emissions. In all cities evaluated, the operation with a geothermal sys-
tem provided financial savings. The best payback found was from the use of the building's
foundations to implement exchanger piles with an average value of 5 years for return on in-

vestment.

Keywords: Mathematical model; Air conditioning system; Geothermal condense; Refrigera-

tion.
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1 INTRODUCAO i

O mundo tem experimentado um crescimento expressivo no uso de sistemas de clima-
tizacdo e refrigeracdo, sendo esperado até 2050 um crescimento de 300% no nimero de apare-
Ihos de ar condicionado no planeta (OECD/IEA, 2018). No Brasil estima-se um crescimento
de 700% do numero de aparelhos de ar condicionado entre 1990 e 2050. Entre 2016 e 2050
esse aumento devera ser da ordem de 350% (OECD/IEA, 2018). As razGes para esse aumento
deve-se principalmente ao crescimento populacional, aumento da necessidade por conforto
térmico e aos efeitos do aquecimento global na elevagdo das temperaturas médias do planeta.
No Brasil, entre 1989 e 2019, as temperaturas maximas observadas apresentaram uma eleva-
cao de 2,3°C (INMET, 2019).

Um dos grandes desafios mundiais séo a escassez de recursos e 0 aumento dos custos
das matrizes energéticas. Somente os edificios consomem mais de 30% da energia elétrica
global, nos quais 42% dessa energia sdo consumidas pelos sistemas de aquecimento, ventila-
cdo e ar condicionado (US ENERGY, 2020). No Brasil entre 2005 e 2017 o consumo de
energia elétrica no setor residencial brasileiro passou de 83 TWh para 134 TWh, crescimento
de 61% no periodo (EPE, 2018). Verificou-se que o consumo de energia elétrica por condici-
onadores de ar aumentou cerca de 237% neste periodo, atingindo 18,7 TWh em 2017 (EPE,
2018).

Nessa perspectiva, se torna importante pesquisar formas de produzir frio da maneira
mais eficiente possivel. O conceito de eficiéncia energética com o uso de energias limpas e
renovaveis vem crescendo nos Ultimos anos, se tornando ferramentas eficazes para o controle
do consumo de energia e a reducdo das emissdes de gases de efeito estufa no planeta. Con-
forme Duarte et al.(2021), o emprego de energias provenientes de fonte renovaveis vem cres-
cendo nos ultimos anos. O uso dessas fontes podem minimizar o impacto ambiental e promo-
ver a eficiéncia energética de equipamentos e sistemas com diminui¢do dos custos operacio-
nais, muito disso por se tratarem em sua maioria de energias disponiveis gratuitamente.

Desta forma, pode-se melhorar o desempenho energético de um ciclo de refrigeracéo
por compressdo de vapor ao se utilizar solugdes técnicas capazes de proporcionar 0 aprovei-
tamento de fontes de energia no processo. A ideia fundamental é utilizar essa energia disponi-
vel no circuito de compressdo para diminuicdo da poténcia consumida pelo compressor, pro-
porcionando melhoria no coeficiente de performance (COP) do equipamento. Na literatura,
alguns autores afirmam que sistemas de refrigeracdo podem ser integrados em fontes de ener-
gia renovavel como; em coletores térmicos Buker e Riffat (2016), coletores fotovoltaicos,

trocadores de calor geotérmico Kharsen et al.(2015), ou turbinas edlicas (Li et al., 2018).
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Neste contexto, 0 uso da energia geotérmica tem se mostrado uma excelente opc¢ao na

melhoria da eficiéncia de sistemas de refrigeracdo e climatizacdo ao redor do mundo. As
bombas de calor geotérmicas (GSHP’s) tém despertando grande interesse oferecendo niveis
de eficiéncia para aquecimento e resfriamento que séo teoricamente superiores as tecnologias
tradicionais hoje empregadas. As GSHP’s podem proporcionar alto desempenho energético
com sustentabilidade ambiental, aliado a facil integracdo aos sistemas existentes nas edifica-
coes.

As GSHP’s trocam calor com o subsolo tomando vantagem da sua estabilidade térmi-
ca. O ambiente subterrdaneo experimenta temperaturas mais baixas e com menos flutua-
¢cdes anuais em relacdo ao ar ambiente. Em sistemas de refrigeracdo, tal condicdo propor-
ciona uma melhoria no coeficiente de troca de calor. O efeito pratico observado é a aproxi-
macao entre as temperaturas de condensagéo e evaporagdo com a consequente diminuicao do
trabalho a ser realizado pelo compressor, gerando melhoria no COP do equipamento. Atual-
mente as GSHP’s podem entregar uma economia de energia anual da ordem de 9,7% a 23%
dependendo da temperatura do pogo, com uma vida Util superior a 15 anos (Tavares et al.,
2020).

No mundo, o emprego das bombas geotérmicas tem crescido entre 10% a 30% anual-
mente (Bose et al., 2002). Os dados do congresso geotérmico mundial de 2015 (Figura 1)
mostram que entre 0s anos 2000 e 2015 o nimero de instalagcdes geotérmicas nos Estados
Unidos cresceu para 1,4 milhdes de instalacfes. O segundo maior nimero pode ser encontra-
do na China, com quase 982.000 instalacdes que corresponde a um grande crescimento em 15
anos, pois nenhuma instalacdo geotérmica foi observada no ano 2000 naquele pais (Lund et
al., 2015). Conforme os dados, ndo sdo observados nenhuma instalacdo geotérmica identi-
ficada no Brasil.

Apesar das grandes vantagens observadas no uso das bombas geotérmicas pelo mun-
do, ndo héa evidéncias de projetos comercialmente implementados de climatizacdo geotérmica
no Brasil. As instalagcbes que se tém conhecimento sdo de trabalhos de pesquisa destinados
para uso residencial ou de pequenos escritorios (baixa demanda térmica), sendo que ndo ha
evidéncias de instalacdes ou estudos publicados na literatura de resfriamento geotérmico para

aplicacdo em edificacGes com alta demanda de climatizacdo para o Brasil.
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Figura 1 - Namero de instalacfes geotérmicas observadas por pais em 2015.
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Fonte: Lund et al.(2015).

Diante dessas constatacdes, a proposta desse trabalho € realizar um estudo técni-
co e de viabilidade de um sistema de resfriamento geotérmico aplicado em edificacdes
com demanda de refrigeracdo intermediaria para operacdo no Brasil. Essa proposta de
estudo mostra-se bastante promissora tendo em vista 0s 6timos resultados obtidos no
emprego da tecnologia em paises com clima similar e do reconhecimento do governo
brasileiro no PNE-2050 do resfriamento geotérmico como tecnologia disruptiva (EPE,
2020).
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1.1  Objetivo geral

O objetivo geral deste trabalho foi realizar a analise energética, exergética, ambien-
tal e financeira da implementacdo de um sistema de ar condicionado de expansao indireta
para uma edificacdo operando com trocador de calor geotérmico para ser aplicado em cli-
ma tropical.

Dentre os objetivos especificos do trabalho destacam-se: Realizar a elaboraragéo e
validacao experimental através de uma planta real de um modelo matematico de um com-
pressor, condensador e torre de resfriamento de um sistema de expansdo indireta de
422kW; Utilizar um modelo matematico validado para um trocador de calor geotérmico e
adapta-lo para trabalhar com eficacia em um sistema de expansdo indireta de 422kW; Aco-
plar os modelos (sistema de refrigeracdo e trocador de calor geotérmico) com estabeleci-
mento de condicbes de simulacdo que possibilite analise comparativa térmica para quatro
cidades do Brasil; Avaliar os efeitos da reducdo da temperatura da 4gua de condensacao no
desempenho da planta de refrigeracdo; Realizar a analise energética, exergética, ambiental
e financeira da simulacdo do modelo com a comparacdo da operacdo da planta de refrige-

racao nas duas configuracGes propostas para as quatro cidades do Brasil.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

O primeiro registro conhecido de uso do solo como fonte de calor foi encontrado em
uma patente Suica em 1912 emitida por Heinrich, (1912). Assim as pesquisas e 0 emprego das
bombas de calor geotérmicas (GSHP) pelo mundo vém sendo realizados a mais de um século.
A primeira onda de interesse pela tecnologia comegou na América do Norte e Europa apés a
segunda guerra mundial, durando até o inicio dos anos 1950 (Lund et al., 2015). Naquela épo-
ca as bases tedricas do funcionamento moderno de um sistema GSHP foram propostas pela
Ingersoll e Plass em 1948 (Lund et al., 2015).

Outro periodo de intenso desenvolvimento e uso das GSHP’s ocorreu ha América do
Norte e na Europa na década de 1970 ap0s a primeira crise do petroleo, tendo como énfase o
desenvolvimento do uso de sistemas com furos verticais devido a vantagem de menor uso de
area de terreno para instalacdo e sua comprovada reducdo no consumo de energia (Lund et al.,
2015). Apds a segunda crise do petréleo na década de 1980 até os dias atuais 0 uso dos siste-
mas GSHP em edificios tém crescido continuamente em uma base global (Lund et al., 2015).
2002). A

Figura 2 é apresentado um resumo dos principais marcos da evolugéo das GSHP’s no mundo.

Estima-se um crescimento anual entre 10% a 30% nos ultimos anos (Bose et al.,

Figura 2 - Principais marcos da evolucdo dos GSHP’s na historia.
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2.1  Principio de funcionamento das bombas de calor geotérmica

As bombas de calor sdo maquinas baseadas em um ciclo termodinamico de Carnot re-
Verso, ou seja, elas movem calor de uma fonte de baixa temperatura para outra de temperatura
mais elevada pela acdo de uma energia motriz externa (Smith et al., 1975).

Uma bomba de calor pode trabalhar tanto nos modos de aquecimento (aquecedor) co-
mo de resfriamento (refrigerador) possuindo quatro componentes principais; um compres-
sor, uma valvula de expansao e dois trocadores de calor (evaporador e condensador). Existem
ainda dispositivos que possuem uma valvula de reversdo para possibilitar a operagdo nos mo-

dos de aquecimento e refrigeracdo, conforme observado na Figura 3.

Figura 3 - Ciclo de calor basico de uma bomba de calor.
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Fonte: Hiibner (2018).

Bombas de calor Geotérmicas (GSHP’s) sdo uma modalidade de bombas de calor que
trocam calor com o subsolo, utilizando-se da vantagem de sua estabilidade térmica. Na Figura
4 ¢é apresentado representa um desenho esquematico de uma GSHP trabalhando no modo res-

friamento e no modo aquecimento.
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Figura 4 — Desenho esquematico de uma bomba de calor GSHP.
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Fonte: Rees (2016).

De maneira basica, os sistemas de bomba de calor geotérmica usam o solo como fonte
para rejeicdo ou absorcdo de calor, diferentemente dos sistemas tradicionais que usam o ar
ambiente para realizar essa mesma troca. O grande diferencial consiste que o ambiente subter-
raneo experimenta temperaturas mais estaveis em comparacdo com o ar ambiente. Na Figura
5 sdo apresentados os dados coletados do solo na regido da Florida (EUA) conforme aprenta-
do por Florides et al. (2015). Na profundidade de 4 metros, a amplitude térmica anual do solo
e de aproximadamente 7°C em quanto a amplitude térmica anual na superficie e de aproxima-
damente 35°C, tornando o subsolo um meio mais eficiente para rejeicdo do calor. Essa condi-
¢éo proporciona as GSHP’s entregarem uma performance energética superior em comparagdo

aos sistemas tradicionais.

Figura 5 - Distribuicdo de temperaturas em varias profundidades no solo da cida-

de da Florida em um ano.
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Fonte: Adaptado de Florides et al.(2015).
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Em paises de clima temperado (Figura 6) as GSHP’s trabalham com carga de climati-

zacdo anual equilibrada operando no verdo rejeitando calor para o solo no modo refrigeracédo

enquanto no inverno, operam absorvendo calor do solo no modo aquecimento.

Figura 6 - Funcionamento de uma GSHP em um sistema de climatizacédo equilibrado.
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Fonte: Asseff (2018).

2.2 Tipos de bombas de calor geotérmicas

As GSHP’s compreendem uma grande variedade de sistemas que podem usar aguas
subterraneas ou superficiais como fonte de calor. Esses sistemas se dividem em trés categorias
(Figura 7):

» Os sistemas de bomba de calor por agua de superficie (SWHP) que utilizam
aguas superficiais como fonte de absor¢do ou rejei¢do de calor como sumidouros, rios ou la-
gos.

» Os sistemas de bomba de calor de aguas subterraneas (GWHP) que utilizam
aguas subterraneas como fonte de absorcdo ou rejeicdo de calor como aquiferos, pocos ou
cisternas.

» Os sistemas de bombas de calor acopladas ao solo (GCHP) onde o calor €é ex-
traido ou rejeitado através de um circuito fechado fazendo uso de um trocador de calor de solo
geralmente produzidos em polietileno de alta densidade (PEAD). Conforme a disposicao do
trocador de calor podem possuir algumas configuracdes conforme representado na Figura 8.

Os SWHP e os GWHP podem possuir a configuragdo aberta, onde a propria agua da
fonte é captada e utilizada para troca térmica e posteriormente rejeitada. Na configuragéo fe-
chada, onde um fluido secundario circula através de um circuito formado por um tubo e um
tocador de calor, onde ocorre a troca de calor de forma indireta com a fonte.

Os SWHP e os GWHP possuem algumas vantagens marcantes, como baixo investi-
mento para implementacdo e melhor coeficiente de troca térmica. As suas desvantagens con-

sistem no alto custo de manutencgéo devido a corroséao e incrustagdes nos tubos e pelas conse-
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quéncias ambientais decorrentes do seu uso como a elevacao gradual da temperatura da agua

da fonte. As GCHP’s podem ser classificadas como horizontais e verticais.

Figura 7 - Exemplos de tipos de bombas de calor geotérmicas.
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Fonte: Adaptado de Rees (2016)

Os GCHP horizontais consistem em uma série de tubos paralelos a superficie do solo
dispostos em trincheiras escavadas de 1 a 3 metros abaixo da superficie, podem ser do tipo
reto série, paralelo ou trecho circular “Slinky coil ”. Sua vantagem é no custo reduzido de im-
plementacdo em comparagdo com 0os GCHP verticais. As desvantagens desses GCHP’s é que
dispostos na posicéo horizontal e alocados a baixa profundidade esses sistemas sdo mais afe-
tados pelas flutuagdes da temperatura ambiente. Outra desvantagem é o uso de mais area de
solo em comparagdo com os GCHP verticais.

Os sistemas de GCHP verticais sdo as GSHP’s mais empregadas atualmente. Sa0
constituidas de furos verticais realizados no solo com 20 a 200 metros de profundidade com
didametros variando entre 100 a 500 mm. Séo lancados tubos em U ou em hélice com diame-
tros entre 19 a 40 mm atraves dos quais circula um fluido de troca de calor. A sua grande van-
tagem € que estdo menos sujeitos as flutuacdes da temperatura ambiente proporcionando me-
lhor desempenho que os GCHP’s horizontais. A grande desvantagem esta nos custos de im-
plementacdo desses sistemas principalmente nos custos de escavacgdo. O uso de GCHP verti-
cais acoplados as fundacdes das edificacbes se executados no momento da construcdo consti-
tuem-se em uma boa opc¢éo para reducdo dos custos de implementacdo desses sistemas. Desta
forma, neste trabalho sera utilizado o emprego de GCHP’s verticais, sendo este arranjo, objeto

do estudo.
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Figura 8 - Exemplos de conexdes para GCHP’s horizontais e verticais.
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Fonte: Brescansi (2015).

2.3 Caracteristicas térmicas das estacas trocadoras de calor nas GCHP’s verticais

A Figura 9 é ilustrado de maneira simplificada como a transferéncia de calor ocorre
através dos componentes de uma estaca geotérmica. No interior dos tubos a transferéncia de
calor ocorre por convecgdo forgcada e atraves da parede dos tubos e do concreto para o solo
por conducdo. No solo, a condugdo normalmente € dominante (Rees et al., 2000), mas se exis-
te fluxo de &gua subterranea, a adveccdo pode ser importante (Chiasson et al., 2000). Através

dos componentes da estaca existe a resisténcia térmica ao fluxo de calor.
2.3.1 Resposta térmica do solo

O conhecimento das propriedades térmicas do subsolo € imprescindivel para dimensi-
onar trocadores de calor geotérmicos (Zhang et al., 2014). A determinacdo das propriedades
térmicas pode se dar por meio de valores publicados na literatura, ensaios de laboratério em
amostras de solo ou rocha e ensaios realizados em campo. Esses tendem a ser mais represen-
tativos. O procedimento comum é medir a resposta de temperatura de um fluido circulado em
um tubo em loop simples com a aplica¢do de uma poténcia térmica constante (Chiasson et al.,

2000), conhecido como ensaio de resposta térmica (TRT).
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Figura 9 - Transferéncia de calor na estaca geotérmica (a) componentes térmicos

da estaca (b) diferencas de temperatura e resisténcia dos elementos.
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Fonte: Adaptado de Loveridge e Powrie (2012).

O ensaio TRT (sigla derivada do inglés Thermal Response Test), possibilita a determi-
nacdo da condutividade térmica efetiva de solos saturados e ndo saturados e rochas e a tempe-
ratura média do solo ndo perturbado, assim como a resisténcia térmica do furo. Em linhas
gerais, 0 TRT mede a resposta da temperatura a uma energia térmica imposta em um furo
trocador de calor (Pessin, 2021).

Bandeira (2015) foi pioneiro na realizacdo de TRT’s no Brasil. Os ensaios foram con-
duzidos no Campo Experimental de Fundagdes da Universidade de S&o Paulo em Séo Car-
los/SP, Brasil. Os valores medios de condutividade térmica obtidos em estaca com 250 mm de
didametro e 12 metros de profundidade ficaram em torno de 2,95 W/mK e resistividade térmica
media em torno de 0,12mK/W (Tabela 1). Os valores de temperatura do solo foram registra-
dos em trés diferentes profundidades ( 3,5m, 7,5m e 11,5m) e na superficie do terreno ao lon-
go do periodo entre abril e agosto de 2015 conforme mostrados na Figura 10, os valor encon-

trado para profundidades acima de 10 metros foi de aproximadamente 24°C.
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Tabela 1 - Propriedades térmicas obtidas nos testes TRT.

Valor médio de calor | Condutividade térmica | Taxa de troca de Resistencia termica

injetado (W/mK) calor por metro media (MK/W)
(W) (W/m)
1213 2,95 101 0,12

Fonte: Bandeira (2015).

Figura 10 - Temperatura do solo no Campo Experimental da EESC/USP de Séo
Carlos.
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Fonte: Bandeira (2015).

2.4 Climatizacao geotérmica no Brasil

A energia geotérmica é uma fonte de energia considerada limpa e renovavel, mas ndo
possui muitos estudos no Brasil. Muito disso se deve a comodidade energética do pais com
sua matriz hidroelétrica e ao fato de ndo possuir em seu territorio atividades e estruturas geo-
I6gicas consideradas recentes, Ndo ha evidéncias de grandes projetos de climatizacdo geoter-
micos implementados no Brasil. O Recente crescimento econdémico do pais aumentou signifi-
cantemente o uso de fontes energéticas ndo renovaveis, 0 que denuncia que ha espaco para
expansao das atuais fontes de energia renovaveis e principalmente a implementacdo de fontes
ainda ndo aproveitadas, como a energia geotérmica (Arboit et al., 2013).

Quanto as tendéncias da utilizagdo da energia geotérmica, Arboit et al. (2013) apresen-
taram o uso de bombas de calor acopladas ao solo para a climatizacdo de residéncias e edifi-

cios. A viabilidade da aplicacdo de tais sistemas no Brasil se deve exatamente ao fato de
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grande parte do territério ser geologicamente antigo e por isso considerado fonte de energia

geotérmica de baixa temperatura ou de baixa entalpia.

Estudos realizados pela USP de S&o Carlos em conjunto com o Observatério Nacional
e Instituto Nacional de Geologia em 2019 identificaram as cidades brasileiras com melhor
potencial para aproveitamento da climatizacdo geotérmica. Os estudos apontaram que devido
as caracteristicas de solo e clima as cidades localizadas preferencialmente nas regies sudeste
e sul do Brasil possuem condi¢des mais favoraveis para aplicacdo da tecnologia (Neto, 2020).

A inclusdo do resfriamento geotérmico pelo governo brasileiro no plano nacional de
energia para 2050 como tecnologia disruptiva (EPE, 2020) pode promover o incentivo ao de-
senvolvimento em curto prazo da tecnologia no pais com captacdo de investimentos financei-

ros e tecnol6gicos.

2.5  Emprego de climatizacdo geotérmica em climas tropicais

O estudo sobre o emprego das GSHP’s € bastante expressivo como apresentado por
Abdul et al.(2023), Tianchen et al.(2023) e Cristina et al.(2023), entretanto os trabalhos apli-
cados a climas tropicais sao raros na literatura.

Foram levantados a partir da literatura alguns artigos publicados no mundo sobre estu-
dos e aplicacBes da climatizacdo geotérmica destinada a producéo de frio em regides de clima
predominantemente tropical. Muitos dos estudos realizaram a comparacao de sistemas con-
vencionais com sistemas com trocadores de calor geotérmicos. Os resultados encontrados de
maneira geral foram positivos e recomendam a aplicacdo das bombas de calor geotérmica nas
localidades em estudo.

Yujin et al.(2008) apresentaram uma aplicacdo de 10 bombas de calor geotérmica com
10 hp cada. Aplicadas em um prédio escolar universitario de 1.193m? localizado na Coreia do
Sul. Foram instalados 24 pocos com 175 m de profundidade para os trocadores. Para analisar
0 desempenho do sistema GSHP foram monitorados varios pontos de operacao, incluindo a
temperatura externa, a temperatura do solo e a temperatura da agua de entrada e saida do tro-
cador com o solo. Simultaneamente a capacidade de refrigeracéo e a poténcia de entrada fo-
ram avaliadas para determinar o COP do sistema. Foram comparados os resultados do sistema
GSHP com um sistema convencional com as mesmas caracteristicas por um periodo de 8 me-
ses. Os resultados do trabalho demonstram uma economia de 74% na energia consumida pelo
sistema geotérmico com um COP de 5,9.

Kharseha et al.(2015) apresentaram uma aplicacdo simulada de uma bomba de calor
geotérmica operando no modo refrigeracdo em edificios residenciais localizados em Doha/
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Catar. Os autores compararam dois tipos de sistemas de ar condicionado, uma bomba de ca-

lor convencional ASHP a ar e uma bomba de calor geotérmica GSHP aplicadas em uma resi-
déncia de 144m?. Os resultados apresentados demonstram uma economia 19% de energia com
0 uso do sistema GSHP em comparacgdo ao sistema convencional. Concluiu que o sistema
GSHP é considerado uma solucdo viavel para reducdo no consumo de energia de sistemas de
refrigeracdo para a localidade. O tempo de retorno financeiro para o sistema proposto foi de 9
anos.

Nabiha et al.(2015) apresentaram uma aplicagdo de uma bomba geotérmica GSHP de
12,7kW operando no modo refrigeracdo em uma sala experimental de 12m? localizada no
Norte da Tunisia. Foram instalados 100 metros de trocadores de calor horizontais a 1m de
profundidade. O sistema operou por 12 meses de forma controlada e monitorada. Os resulta-
dos do trabalho demostram que o COP médio do sistema para 12 meses de operacdo foi de
4,46. Valor bem superior comparado com os sistemas tradicionais que se encontram em torno
de 3,0.

Arif et al.(2019) apresentaram uma aplicacdo de uma bomba geotérmica GSHP de 7
kW operando no modo refrigeracdo em uma sala experimental de 24m? localizada na Tailan-
dia. Foram instalados 500 metros de trocadores de calor de solo raso em 73,8m? de terreno. Os
autores compararam durante 2 meses a operacdo de um sistema convencional com o sistema
GSHP. Os resultados demostram uma economia de 18% na energia consumida pela bomba de
calor geotérmica no periodo. Devido aos altos custos dispensado neste projeto a implementa-
cdo da GSHP néo obteve vantagem econémica estipulando uma vida Gtil para o sistema de 15
anos.

Sabrin et al.(2020) apresentaram uma simulacdo de um modelo matematico validado
de uma bomba de calor geotérmica com 12,7kW operando no modo refrigeragdo. A GSHP foi
aplicada em uma casa de 95m? localizada no deserto do Saara no sudeste da Argélia. A simu-
lacdo foi realizada para fornecer resultados para 10 anos de operacdo. O software utilizado foi
0 TRNSYS. Os resultados do trabalho demostram que o0 COP médio para 10 anos de operacao
foi de 3,89, valor superior quando comparado aos sistemas tradicionais.

De forma complementar, foram levantados alguns trabalhos desenvolvidos no Brasil.
Os resultados encontrados de maneira geral foram positivos e recomendam a aplicacdo das
bombas de calor geotérmica para o pais.

Nardini (2015) apresentou uma aplicacdo de uma GSHP de 2,7 kW operando no
modo refrigeracdo em uma sala experimental de 9m? localizada na Cidade de Santa Maria/RS.
Foram instalados 100m de trocadores de calor a 3,5m de profundidade. O autor comparou

durante 2 anos os dados de operagéo de um sistema convencional e um sistema com bomba de
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calor geotérmica GSHP. Os resultados do trabalho demostram uma economia de 80% na

energia consumida pela bomba de calor geotérmica no periodo.

Tavares et al. (2020) apresentaram uma simulacdo de um modelo matematico validado
de uma bomba de calor geotérmica com 2,7kW operando no modo refrigeracdo aplicada em
uma sala de escritorio 9m?, localizada na cidade de Belo Horizonte/ MG. Foi utilizado uma
bomba de calor de agua subterraneas (GWHP) acoplada a uma cisterna. Foi realizada uma
simulacdo de 12 meses de operagdo com dados climéaticos no periodo de Junho de 2019 a
maio de 2020. Os dados levantados foram comparados com um sistema tradicional. Os resul-
tados do trabalho demostram que, a depender da temperatura da agua do poco, pode-se alcan-
car uma economia de 6,8% a 33% na energia consumida pelo sistema geotérmico com um
COP médio entre 4,7 a 5,9.

Na tabela 2 é apresentado um resumo dos principais pontos observados nos traba-

lhos de referéncia estudados.

Tabela 2 - Resumo das referéncias bibliogréficas estudadas para emprego de

GSHP’s em climas tropicais.

Autor Ano Localidade Tipo Tipo Condensador Capacidade CcopP Resultado Payback
. 1\;§rr:ca:;nf:n‘;?§:;e 80 kW g cooiomiade
Yujin et al.(2008) 2008| Coreia dosul | Experimental B P .| 5.9 eletricidade @ | — ——
prédio 1193m
Vertical, 1 poco i =
Kharseha et al.(2015) |2015| Doha/Catar | Modelagem | 100m profundidade 121K , | 85 Axydesonnide| g
Casa 144m eletricidade
Horizontal, tipo Série 2 2
Nabiha etal.(2015) 2015 Tunisia Experimental | 100m comprimento 127N , | 446 Econormia SPEIOR | e
sala 12m ao convencional
Horizontal, tipo Slink coil
S 2 o, -
Arifetal(2019)  [2019|  Tailandia | Experimental e IR R o e
sala 24m eletricidade
Vertical, 1 po¢o,100m - <
Sabrin etal(2020)  [2020| Saara/Argélia | Modelagem Profundidade DIV |giag | Eonomiasupedior |
casa 95m ao convencional
Vertical, 1 Poco 5
’ 2,7kW 47 a|33%d d
Tavares et al.(2020) 2020 BH/Brasil Modelagem Circuito aberto £ 2 i € e_cc_)nomla § 1,7 anos
sala 9m 59 eletricidade

Fonte: Do Autor

2.6 Estudo dos beneficios da reducédo da temperatura da dgua de condensacéo em sis-

temas de refrigeracéo.

A reducdo da temperatura do meio no qual um sistema de refrigeracdo troca calor pode
proporcionar uma melhoria no desempenho energético desse sistema. O efeito pratico obser-
vado é a aproximacao entre os valores das temperaturas de condensacdo e de evaporagdo com
a consequente diminuicdo do trabalho a ser realizado pelo compressor, gerando melhoria no

COP do equipamento.
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Foram levantados a partir da literatura alguns artigos publicados sobre estudos e apli-

cacOes da reducdo da temperatura de condensacdo no desempenho de sistemas de refrigera-
¢do. Os resultados encontrados de maneira geral foram positivos e recomendam a aplicagéo
das técnicas estudadas na melhoria do COP dos equipamentos.

Zannis et al. (2006) apresentaram um modelo matematico de uma torre de resfriamen-
to Umido por contra fluxo para uma unidade de refrigeracéo por absorcéo LiBr-H,O com ca-
pacidade de 722kW. Os fendmenos que ocorreram dentro da torre foram estudados é um mo-
delo matematico foi sugerido e validado. Concluiram que o aumento da vazdo de ar insuflado
pela torre em uma data temperatura de bulbo imido diminuiu a temperatura de saida da agua
condensada elevando a eficiéncia da torre proporcionando um aumento no COP da unidade de
refrigeracgéo.

Furlong et al. (2005) estudaram formas de otimizacdo de um sistema de condensacéo
de uma planta de refrigeracdo de um chiller centrifugo com capacidade de 1.750kW. Os efei-
tos do aumento e da reducdo do fluxo de agua condensada na eficiéncia do chiller foram estu-
dados. Com o emprego de alguns modelos de torres de resfriamento, concluiram que fluxos
de 4gua maiores reduzem o consumo de energia elétrica do sistema, mas diminuem a vida 0til
dos equipamentos. Constataram também que torres com altura e area maiores proporcionam
também diminuicdo no consumo de energia elétrica, mas com elevacdo dos custos de aquisi-
cao de maneira que o0 projetista deve estudar cada caso separadamente.

Todeschini (2011) analisou um ciclo de refrigeracdo de uma cervejaria com capacida-
de de 1.906kW a fim de reduzir a demanda energética. Foi modelado um sistema de refrigera-
cdo e determinado a carga térmica total. As temperaturas de evaporacdo, as temperaturas de
condensacdo e as curvas caracteristicas dos equipamentos instalados foram determinadas. A
primeira proposta de economia foi a divisdo dos regimes de operacdo que ofereceu uma eco-
nomia média de 3% na poténcia de compressdo. A segunda proposta de economia foi a esco-
Iha de temperaturas de condensacdo adequadas conforme as condicBes externas que ofereceu
uma economia média de 8% na poténcia de compressao.

Azevedo (2019) apresentou um estudo para otimizacdo de uma planta de refrigeracao
a partir da reducdo da temperatura da agua de condensacdo. Foi simulada uma CAG padrdo
com um chiller centrifugo de 1.760kW de capacidade composta de uma bomba primaria, uma
bomba de condensacdo e uma torre evaporativa operando em diferentes set-point’s de agua
condensada, na condicao psicométrica da cidade de Brasilia. Comprovou-se que 0 aumento da
demanda da torre com a reducdo da temperatura da agua de condensacdo garante uma econo-
mia de energia na operagdo com o aumento na eficiéncia do Chiller. O sistema operando na

menor temperatura de condensacdo possivel, de acordo com as condi¢6es climaticas em hora-
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rio comercial, traduziu em uma reducdo de 28% no consumo de eletricidade na edificacdo e

um retorno financeiro de 96 mil reais por ano.
Na tabela 3 é apresentado um resumo dos principais pontos observados nos trabalhos

de referéncia estudados.

Tabela 3 - Resumo das referéncias bibliogréficas estudadas sobre estudo da reducédo da

temperatura de condensacdo no desempenho de sistemas de refrigeracéo.

Zannis et al. (2006)

Modelagem | (4 ;1o e absorgéio LiBr-

H20

Autor Tipo Sistema Capacidade Resultado
Torre de resfriamento de O aumento da vazio de ar fornecido pela torre a ua determinada
contrafluxo 722kW temperatura de bulbo dmido diminuiu a temperatura de saida da

dgua condensada, aumentando a eficiéncia da torre levando a um
auvmento do COP da unidade de resfriamento do sistema.

Furlong er.al. (2005)

Modelagem |Chiller centrifugo resfriado a|

Alguns modelos de torre de

resfriamento

dgua

1750kW

Maiores vazdes de dgua nas torres reduzem o consumo de energia
elétrica do sistema, mas encurtam a vida til dos equipamentos

Todeschini (2011)

Modelagem

Chiller de parafuso
refrigeradoa ar

1906kW

A escolha de temperaturas de condensacio adequadas de acordo
com as condigdes extemas proporcionou uma econotnia média de
8% na poténcia de compressdo

Azevedo (2019)

Modelagem |Chiller centrifago refrigeradq

Torre de resfriamento de
contrafluxo

a dgua

1760kW

Ficou comprovadoque o aumento da demanda da torre coma
redugio da temperatura da dgua de condensacéo garante uma
econotnia de energia na operacio com o aumento da eficiéncia do
Chiller, a relagéo de economia operacional entre os equipamentos é

de 473

O sistema operando na menor temperatura de condensagio possivel
de acordo com as condigdes climdticas durante o horario comercial
resultou em uma redugio de 28% no consumo de energia elétrica do
prédio e um retomo anual de 96 mil reais por ano

Fonte: Do Autor
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3 METODOLOGIA

A metodologia de pesquisa foi dividida em trés etapas. A primeira Etapa, de procedi-
mento experimental, foram levantadas as informacGes técnicas referentes aos equipamentos
da planta e definidos os dados a serem coletados durante os testes. Foram definidos os pontos
de medicdo e selecionada a instrumentacdo que seria utilizada. Nesta etapa também foram
definidos a parametrizagdo da planta de refrigeracéo e a forma como seria conduzido os tes-
tes. Na segunda etapa, de modelagem matematica dos componentes da planta, foram elabora-
dos os modelos matematicos para o compressor, condensador, torre de resfriamento evapora-
tivo e trocador de calor geotérmico. Objetivando a andlise energética, exergética, ambiental e
financeira os modelos foram validados por meio dos dados obtidos. Nesta etapa também fo-
ram definidos a modelagem necessaria para analise e elaboracdo da modelagem matematica
para avaliacdo dos efeitos da reducdo da temperatura da agua de condensagdo no desempenho
da planta. Na terceira etapa, de Estratégia de simulacdo,foram realizadas as simulacdes da
operacdo do sistema de refrigeracdo nas configuracbes com torre de resfriamento e trocador
de calor geotérmico para as quatro cidades do Brasil.

3.1  Dispositivo experimental

O dispositivo experimental implementado foi composto por uma planta de refrigeracao
de expansdo indireta com condensacao a agua, localizada na cidade de Belo Horizonte/Brasil.
A planta é utilizada para climatizacdo de um edificio comercial de escritérios com 5.500 m?
composta por dois chillers modelo RTWA125, fabricante Trane, com 422kW de capacidade
de refrigeracdo. O chiller é composto de dois circuitos frigorificos possuindo dois compresso-
res de parafuso modelo CHHNO60G de 211kW de capacidade frigorifica cada. O equipamen-
to opera com fluido refrigerante R22. O Chiller possui um evaporador e um condensador do
tipo casco tubo que sdo compartilhados pelos dois compressores. As valvulas de expansdo sao
do tipo eletronica sendo uma para cada circuito. O sistema de condensagdo é composto por
trés torres de resfriamento evaporativo de fluxo em contracorrente com 450kW de capacidade
cada, com acionamento individual conforme demanda. Os dados técnicos complementares
dos equipamentos estdo apresentados na Tabela 4.

A Figura 12 apresenta o diagrama esquematico da planta de refrigeracdo, onde foram
indicados as posi¢des dos sensores utilizados na medicdo dos parametros. Os sensores de
temperatura de entrada e saida de agua gelada e os sensores de temperatura de condensacéo e
evaporacao do fluido refrigerante foram integrados ao chiller na fabrica. Os sensores de vazéo
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volumétrica de 4gua condensada e de agua gelada ja se encontravam incorporados na tubula-

cao do sistema.

Tabela 4 - Dados técnicos dos equipamentos e componentes da planta.

Chiller RTWA 125 Compressor de Refrigeracio Evaporador
Refngerants R22 Rotagdo 3600 rpm dimensdes 23x027m
Caipt de Ruiddy 32,5kg+325kg Poténcia elétrica 60 kKW Al Ciobes
refrigerante
fornecimento el étrico 3F-220V-60HZ Capacidade de refrigeragio 210kW Numero de tubos 80
Conen?e' mmmd 190A S 265 m3h Diametro intemo do tubo 16mm
maxima
Poténcia elétrica 1206W Fator de Poténcia 083 Comprimento do tubo 1.75m
Potegcta de 0KW Refrigerante R22 Parede do tubo Imm
resfriamento
Compressores’ model 2 /CHHNO060 Fabricante Trane
Fabricante Trane Modelo CHHNO060G0069A
Dadosdo Condensador Torre de Refrigeracio Bomba de igua de Condensacio
Dimenses 32% 040m Capacidade 128 TR Altura Manom étrica S mea
Matertal Cobxe Vazio Volumética 910m3h Vaz#o Vohum étrica 91.0m3h
Numero de tubos 236 5
Tenpomhin do e 35°C Poténcia 125 cv
quente
D:ameu:-l;:enw L 19010 Temperatura da 4gua fria 25%C Modelo D1020
Comprimento do tubo 25m Perda por evaporagio 0.88% Fabricante Worthington
Parede do tubo lmm Perda de arrasto 001% Vilvula de Expansio E letrdnica
Bomba de dgua gelada 1187
Perda de carga 3mca Conexio de entrada
Stei : 138°
Altura Manométrica 25mec.a vazio volumétrica - % . ,
Ventitador 300m3h Conexdo de saida
Vazio Volumétdca 65 m3m : SEHI 100
Fabricante Alfaterm Modelo
Poténcia 25 ev p— : SporlanParker
Modelo INS-425/577 Fabricante

Fonte: Do Autor

Os demais sensores foram incorporados a partir de instrumentos externos instalados na
planta de refrigeracdo particularmente para os testes. Os dados técnicos da instrumentacédo
empregada estdo apresentados na Tabela 5.

Os valores de pressdo de condensacéo e evaporacao do fluido refrigerante foram cal-
culados pelo software do controlador do chiller com base nos valores tabelados de temperatu-
ra de condensacéo e evaporacdo do fluido refrigerante. Fotos do dispositivo experimental im-

plementado em campo sdo apresentadas nas Figuras 13 e 14.
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Figura 12 - Diagrama da planta de refrigeracdo experimental, com os pontos de medic¢éo
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Tabela 5 - Dados técnicos da instrumentacdo utilizada nos testes.
PARAMETRO MEDIDO INSTRUMENTO FABRICANTE FAIXA DE MEDICAO RESOLUCAO N EZA EXDAN DA
(Para faixa dosvalores medidos)
Temperatura da dgua na entrada do condensador PT 100 Trane -10a120°C 01°C *10°C
Temperatura da dgua na saida do condensador PT 100 Trane -10a120°C 0,12¢ *10°C
Temperatura da dgua na entrada do evaporador PT 100 Trane -10a120°C 01°C +10°C
Temperatura da dgua na saida do evaporador PT 100 Trane -10a120°C 01°¢ +10°C
Vazdo volumétrica dgua gelada Sensor ultrassonico Vega 0a 1000 m’/h 1m’h +64m’h
Vazdo volumétrica dgua de condensagdo Sensor ultrassonico Vega 0a 1000 m’/h 1m’h 64 m'h
Temperatura de evaporagio do fluido refrigerante PT 100 Trane -10a120°C 01°C *10°C
Temperatura de cond ¢4o do fluido refrig PT 100 Trane -10a120°C o1°¢ *10°C
Temperatura do fluido refrigerante na descarga do compressor PT 100 EOS -10a120°C 01°C +10°C
Temperatura do fluido refrigerante na sucgdo do compressor PT 100 EOS -10a120°C 01°C +10°C
Temperatura do fluido refrigerante na entrada do dispositivo de expansdo PT 100 EOS -102120°C 0,1°C *10°C
Corrente elétrica consumida pelo motor do compressor Alicate amperimetro Minipa 0a300A 1A i64A
Chrrente elétrica consumida pela central de condensagdo Alicate amperimetro Minipa 0a300A 1A H64A
Temperatura Ambiente PT 100 Akso -10a120°C 6,12°¢C £1.09C
i .
il anEelativa Sensor resistivo Akso 5a 100% 1% +4.3%
Fonte: Do Autor




37
Figura 13 - Fotos do dispositivo experimental implementado em campo. A —

evaporador; B1- compressor circuito; B2 - compressor circuito B; C- Condensador.

Fonte: Do Autor

Figura 14 - Fotos do dispositivo experimental implementado em campo. A- evaporador;
D — Vélvula de expansao; E -Bombas de agua gelada; F — Bombas de condensacéo; T —

torre de resfriamento.

Fonte: Do Autor

3.2 Procedimento experimental

Foram realizados dois testes na planta de refrigeracdo. O teste 1 foi realizado no dia
03 de margo de 2023 e o teste 2 realizado no dia 10 de margo de 2023. Os dois testes ocorre-
ram durante o horario comercial entre 8h00 as 17h00, sendo coletados os dados na planta de
hora em hora. Os testes foram executados uma unica vez em virtude da dificuldade operacio-
nal de executa-los.

Durante os procedimentos foram acionados os climatizadores (Fancoil's) dos ambien-
tes totalizando 800kW de capacidade de refrigeracdo instalada. Os dois chillers da planta fo-
ram acionados para suprir a demanda de refrigeracéo.

No teste 1, a temperatura da agua na saida da torre foi ajustada para 29,5 °C, valor
operacional usualmente utilizado e definido pelo fabricante durante os testes de comissiona-
mento da planta. No teste 2, A temperatura de ajuste foi reduzida para 27,0°C, isto &, 2,5°C a

menos que o valor operacional usual. A escolha de um valor 2,5°C abaixo da temperatura de
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referéncia teve como objetivo que os efeitos da reducdo da temperatura de retorno de agua

pudessem ser mensurados.

Observou-se entre os testes 1 e 2 uma variagdo pouco significativa nas condic¢des psi-

cométricas do ar e na carga térmica, sendo que estas variagdes podem ser desconsideradas

para efeito de avaliacao.

Na Tabela 6 sdo apresentados os parametros monitorados e ajustados na planta durante

0s procedimentos experimentais.

Tabela 6 - Pardmetros monitorados e ajustados para teste 1 e teste 2.

Parametros ajustados Teste 1 Teste 2
Ponto de ajuste da temperatura da dgua gelada do Chiller 6.6 °C 66 °C
Pressdo manométrica da dgua gelada 62,5 psi 62,5 psi
Carga térmica de refrigeragdo max / min / med 257.1/226,9/244 8 kW 1966 /2723 /2302 kW
Ponto de ajuste da temperatura da dgua condensada da torre 29,5°C 27,0°C
Vazdo volumétrica de dgua gelada 65 m3/h 65 m3/h
Vazdo volumétrica da dgua condensada 91,0 m3/h 91,0 m3/h
Pressido manométrica de dgua condensada 17,0 psi 17,0 psi
Pressdo atmosférica para a cidade de Belo Horizonte 688 mmHg 688 mmHg
Fator de poténcia do motor do compressor 0,83 0,83
Tensdo de alimentag@o trifdsica 220V 220V
Temperatura ambiente max / min / med 30,1/27,0/285°C 30,0/27,5/28,7°C
64,0/50,0 /54,8 % 64.0/47.5/533 %

Umidade do ar max / min / med

Fonte: Do Autor

Foram acionadas duas bombas de agua gelada e duas bombas de dgua de condensacéo

na sequéncia de uma bomba por Chiller. As trés torres de resfriamento da planta ficaram ope-

rantes durante os testes, sendo acionadas conforme demanda.

Foram medidos, na planta, os valores para os dados a seguir:

« Temperatura da 4gua na entrada e na saida do condensador [°C];

« Temperatura da 4gua na entrada e na saida do evaporador [°C];

«  Vazdo volumétrica da 4gua na saida do condensador [m*/h];
«  Vazdo volumétrica da 4gua na saida do evaporador [m*/h];

» Temperatura de evaporagéo do fluido refrigerante circuitos A e B [°C];

» Temperatura de condensacéo do fluido refrigerante circuitos A e B [°C];

. Temperatura do fluido refrigerante na entrada e na saida do disposto de expan-

sdo circuitos A e B [°C];

» Temperatura do fluido refrigerante na aspiracdo e na descarga do compressor

[°CI;

« Temperatura do fluido refrigerante na descarga do compressor [°C];
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« Corrente elétrica consumida pelos compressores circuitos A e B [A];

« Corrente elétrica consumida pelas torres de resfriamento [A];

« Tensdo elétrica de alimentagdo para o Chiller e torres de resfriamento [V];
» Temperatura de bulbo seco do ar [°C];

« Umidade relativa do ar [%];

» Pressdo atmosférica [mmHg].

3.2.1 Avaliacdo dos efeitos da reducdo na temperatura da agua de condensagéo no de-

sempenho da planta

Para avaliacdo dos efeitos da reducdo na temperatura da 4gua de condensacdo no de-
sempenho da planta, foram realizados dois testes experimentais na planta. No teste 1, a tempe-
ratura da &gua na saida da torre foi ajustado para 29,5 °C. No teste 2 a temperatura foi reduzi-
da para 27,0°C. Forams coletados os dados experimentais conforme estabelecido na se¢éo 3.2,
sendo posteriormente realizadas as analises energética e financeira para o experimento pro-
posto.

O célculo da carga térmica de refrigeracéo foi obtido a partir do balanco de energia no

evaporador conforme apresentado na Equacéo 1.

Qe = Mye- Cp,we-ATwe = m,. Al, (1)

Onde Q, ¢ a taxa de transferéncia de calor no evaporador [W], 7i,,, € a vazao massica
de agua no evaporador [kg/s], Cy,. € 0 calor especifico da agua a presséo constante na tempe-
ratura média de entrada e saida da 4gua do evaporador [J/(kg.K)], AT,,. € a variacdo de tempe-
ratura entre a entrada e a saida da dgua do evaporador [K] e Ai, é a diferenca de entalpia no
evaporador [J/kg].

As poténcias consumidas pelo chiller e pela central de condensagéo foram calculadas a
partir da equacdo para calculo da poténcia trifasica (Marques, 2015) conforme apresentado na
Equacdo 2. Onde /7 é a poténcia elétrica consumida [W], T ¢ a tensdo de alimentacéo elétrica
[V] obtida nos testes experimentais, | € corrente elétrica consumida [A] obtida nos testes expe-
rimentais e © é o fator de poténcia conforme valores pré-estabelecidos na Tabela 6.

W= +3.T.I.6

@)
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O célculo do coeficiente de desempenho do chiller e da planta foram obtidos a partir

das Equacéo 3, Equacéo 4 e Equacéo 5.

COP, = Q ©)
WCC

Wp :ch +ch (4)

cop,= @ ()

p
Onde Cop. é o coeficiente de desempenho do chiller, Cop, € o coeficiente de desem-
penho da planta, Q. é a carga térmica de refrigeracdo [W], W, é a poténcia consumida pelo
chiller [W] e W, a poténcia consumida pela central de condensagdo [W], Wp é a poténcia
total consumida pela planta [W].

O célculo da energia consumida pela planta foi obtido a partir da Equacéo 6.
E, = [W, dt (6)

Onde E, ¢ a energia consumida pela planta [kWh] e ¥, a poténcia total consumida pe-

la planta [W].
O calculo do custo de operacéo anual da planta foi obtido a partir da Equagéo 7.

Ct=Ep'd'm'Tr (7)

Onde C; é o custo de operacdo anual da planta [R$], d nimero de dias de operacdo no
més, m nimero de meses em operagdo por ano e T, o valor da tarifa cobrada pela concessiona-
ria de energia [R$]. O valor utilizado para a tarifa de nergia elétrica foi de R$0,79/kWh refe-
rente ao més de Abril de 2024 (CEMIG, 2024).

3.3  Modelagem mateméatica

Para o desenvolvimento desta pesquisa foram levantadas as equagdes necessarias para
a elaboracdo dos modelos matematicos dos componentes do sistema como o compressor, con-
densador a agua, torre de resfriamento evaporativo e trocador de calor geotérmico. Foram
levantados os modelos matematicos para a analise energética, exergética, ambiental, financei-
ra e a modelagem referente a avaliacdo dos efeitos da reducdo da agua de condensacao con-

forme apresentado na secdo 3.2.1.



41
Foi utilizada a biblioteca de propriedades termodinamicas Cool Prop conforme Bell et

al. (2014) usando linguagem de programacdo Python, para o célculo das propriedades termo-
dindmicas da agua e do fluido refrigerante. Para este estudo as condi¢des do evaporador e do
dispositivo de expansdo foram consideradas constantes, por isso eles ndo foram analisados.

3.3.1 Modelagem do condensador a agua

Para modelagem do condensador foram avaliadas as regides de superaquecimento,
condensacéo e sub-resfriamento do fluido refrigerante. Foi implementado um modelo mate-
matico de pardmetros concentrados. Para se obter o coeficiente de transferéncia de calor para
0 escoamento monofasico, tanto para o fluido refrigerante quanto da agua, foi utilizado a cor-
relacdo de Gnielinski (1976) conforme a Equacdo 8. Para se obter o coeficiente de transferén-
cia de calor para o escoamento bifasico foi utilizado a correlacdo de Butterworth (1977),
Equacdes 9, 10 e 11. Para validacdo das correlagdes foram utilizados os dados técnicos cons-
trutivos do condensador e os dados coletados durante os testes. As condi¢des adotadas para a
modelagem do condensador foram:

« Processo em regime permanente;

« A vazdo massica da agua é constante ao longo do condensador;

« As perdas de &gua podem ser desconsideradas;

« O coeficiente global de transferéncia de calor € constante ao longo do conden-
sador.

« Foi desprezada a perda de calor através das paredes do condensador.

__ (4)(Re: Dr—1000) Pr (8)
1+12.7(%)% - (P#-1)

Onde hcond é o coeficiente convectivo de transferéncia de calor para 0 escoamento
monofasico [W/m?K], f é o fator de atrito, Re & 0 numero de Reynolds, Dy, é o didmetro hidrau-

lico [m], P, € 0 nimero de Prandtl.

1 1 A ;
hN_[EhSh2+(ZhSh4+hl4j :| X[Né_(N_l)Ajl (9)
_ K o %
hsh = 0, 59; Re (10)
_ kL |pL-(oL—pv).g.ivi-Dpn3 1/4
hy = 0,728 (). [ Crpraiud ] (11)
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Onde hy € o coeficiente convectivo de transferéncia de calor para o escoamento bifasi-
co [W/(m?K], N é o nimero de tubos do condensador, k. é a condutividade térmica do liquido
[W/(m?K)], Dy é o diametro hidraulico [m], p;, e py sd0 as massas especificas do liquido e do
vapor [kg/m3], respectivamente. A aceleracdo da gravidade [m/s?] € indicada por g, iy € a
entalpia de vaporizacdo do fluido refrigerante [J/kg], u; é a viscosidade dinamica do liquido
[N.s/m?], Tsa € a temperatura de condensagéo e T, a temperatura da parede (que foi conside-
rada igual a do fluido refrigerante) em [K].

A vazdo massica foi obtida a partir da Equacéo 12.

m=V-p (12)

Onde 7z é a vazdo massica [kg/s], V é a vazdo volumétrica [m*/s], p é a massa especi-
fica [m*/kg].

A taxa de transferéncia de calor no condensador é obtida pela Equacdo 13. Nela, m,,.
¢ a vazdo massica de agua no condensador [kg/s], ri, é a vazdo massica de fluido refrigerante
[kg/s], Cpw. € O calor especifico da agua a pressdo constante na temperatura média de entrada
e saida da 4gua do condensador [J/(kg.K)], AT, € a variacdo de temperatura entre a entrada e

a saida da agua do condensador [K] e Ai, é a diferenca de entalpia no condensador [J/kg].

Qcond = M. Cp,wc-ATwc = m,. Al (13)

O célculo da taxa de transferéncia de calor no condensador Q,,,, foi obtido por meio
da Equacdo 14, onde Cpin € a taxa de capacidade de calor minima no condensador [W/K], T €
Twec S80 a temperatura [K] de entrada do fluido refrigerante e da agua no condensador, respec-
tivamente. O calculo do coeficiente global de transferéncia de calor e area UA foi obtida pela
Equacdo 15, onde A, € area de contato do fluido refrigerante nos tubos [m?], A, é area de
contato da dgua nos tubos [m?], De e Dj, séo os diametros externo e interno dos tubos [m], k. é
a condutividade térmica do material dos tubos [W/m.k] e L € 0 comprimento total dos tubos.
O célculo do valor do numero de unidades de transferéncia de calor (NUT) por sua vez foi

obtido pela Equagéo 16.

Qmax = Chnin- (T6 - Twec) (14)
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va = |G + e+ (8] (19

NUT = 22

(16)

min
A efetividade de troca de calor no condensador ¢, e ¢, foi calculada por duas formas

que estdo representadas nas Equacgdes 17 e 18.

_ Qcond (17)

Ea =
Qmax

1+exp[—(NTU)-(1+Cr2)1/2]}_1
(18)

_ 2\1/2 .
& =2 {1 +Cr+ (1 +Cr) 1+exp|-(NTU)-(1+Cr2)1/2]

Onde C; é a taxa de capacidade média de troca de calor no condensador [W].

3.3.2  Modelagem do compressor

As condic¢des adotadas para a modelagem do compressor foram:

« As condicdes de operacdo do dispositivo de expanséo e do evaporador perma-
necerdo constantes;

« O valor estabelecido para o fator de poténcia nessa aplicacdo sera de 0,83. Va-
lor obtido a partir da tabela de dados fornecida por WEG (2020) que estabelece a relacdo en-
tre os valores do fator de poténcia e os valores da porcentagem de carga do motor durante a
operacao;

» O chiller possui dois compressores que compartilham entre si 0 evaporador e 0
condensador, Foram considerados para efeito de calculo os valores médios dos parametros
medidos na planta para os dois circuitos frigorificos;

« Foi utilizado o valor de 85% para a eficiéncia isentropica para 0s compresso-
res;

» Foi utilizado o valor de 4°C para o subresfriamento e superaquecimento para
0s compressores. Valores obtidos a partir da média realizada dos dados experimentais;

« A vazdo massica de fluido refrigerante é constante ao longo dos circuitos;

» Foi desprezada a dissipacao de calor através dos circuitos frigorificos.

O chiller utilizado nesse estudo conta com uma valvula de recirculacdo na descarga,
através da qual o controle de carga térmica é realizado. Essa recirculagdo do fluido refrigeran-
te no compressor é definida pela taxa de carregamento. Em outras palavras, parte da vazéo

circulante pelo compressor ndo € direcionada aos trocadores de calor. Assim, existe uma va-
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zdo de fluido refrigerante que alcanca os trocadores de calor (72;) e uma vazao imposta pelo

compressor (mr1), sendo que a relacdo entre elas estabelece a taxa de carregamento do sistema
(no chiller estudado variando entre 0% e 120%). A vazao massica de fluido refrigerante circu-
lante pelos trocadores foi determinada por meio do balango de energia no evaporador confor-
me apresenta a Equacéo 1.

A vazdo imposta pelo compressor é calculada pela Equagdo 19. Onde m,., é a vazao
imposta pelo compressor [Kg/s], ps é a massa especifica na aspiragcdo do compressor [kg/m?3],
N é a rotacdo do compressor [rps], V. € o deslocamento volumétrico do compressor [m3] e n,, é

o rendimento volumétrico do compressor.
e1 = ps. N Ve 1)y (19)

O célculo da poténcia dos compressores (Chiller) pelo modelo matematico é entdo ob-
tido pela Equagéo 20. Onde W é a poténcia elétrica consumida [W], is e is S&0 as entalpias na
descarga e aspiragdo do compressor [J/kg], respectivamente e 7y € 0 rendimento global do

compressor.

1My (s — i) (20)

3.3.3 Modelagem da torre de resfriamento

O modelo foi obtido através do calculo do balango de energia na torre de resfriamento.
Foram obtidos os valores das entalpias de entrada e saida do ar na torre, os valores das ental-
pias de entrada e saida da agua na torre os valores da entalpia de entrada da agua de reposicéao

na torre e os valores dos dados psicométricos do ar ambiente no momento dos testes.

As condic¢des adotadas para a modelagem da torre de resfriamento foram:

« Processo em regime permanente;

« A vazdo massica da agua é constante ao longo da torre;

« As perdas de agua por arraste podem ser consideradas despreziveis;

« Os valores para umidade relativa na entrada e saida da torre foram definidos
em 60% e 90% respectivamente (média dos testes experimentais);

« O valor para temperatura da agua de reposicdo foi definida em 25°C (média
dos testes experimentais);

» O coeficiente global de transferéncia de calor é constante ao longo da torre;
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» Foram desprezadas a perdas de calor através das paredes da torre.

A entalpia da 4gua na saida da torre foi obtida a partir da Equagéo 21.

(mw'ilw)_mar(iZar _ilar)_(mSW'iSW) (21)

Onde m, é a vazdo massica de agua na torre [kg/s], riar € @ Vazdo massica de ar na torre
[kass], msw € a vazdo maéssica de agua de reposicdo na torre [kg/s], i1 € entalpia da &gua na en-
trada da torre [J/kg], iow € entalpia da &gua na saida da torre [J/kg], isw € entalpia da agua de
reposicdo da torre [J/kg], i1ar é entalpia do ar na entrada da torre [J/kg], i-ar € entalpia do ar na
saida da torre [J/kg]. A vazdo massica de dgua e do ar na torre foi obtida a partir da Equacéo
5.

O valor da vazdo massica da agua de reposicao obtida a partir da Equacéo 22.

rT.]pw = mar (RZar - Rlar) (22)
Onde rirpy € a vazdo massica de agua de reposicéo na torre [kg/s], 7ar € @ vazéo massica
de ar na torre [Kg/s], Rzar € a razdo de mistura do ar imido na saida da torre [kg ar Umido/ kg ar

seco], Riar € @ razdo de mistura do ar umido na entrada da torre [kgar Umido/ kg ar seco].

3.3.4 Modelagem do trocador de calor geotérmico

Foi utilizado o modelo apresentado por Incropera (2008) para se obter a temperatura
da &gua na saida do trocador de calor geotérmico. O célculo foi obtido a partir do balanco de
energia no trocador de calor geotérmico, sendo determinados o coeficiente de troca de calor
convectivo e a resistividade térmica total da estaca geotérmica.

As condigdes adotadas para a modelagem do trocador de calor geotérmico foram:

« Processo em regime permanente;

« A vazdo massica da agua é constante ao longo do trocador de calor geotérmico;

» Foi definido o valor de 0,12 mK/W para resistividade térmica para o furo (RF)
encontrado por Bandeira (2015) para estacas geotérmicas com 45 metros de profundidade e
125 mm de didmetro a partir de ensaios de TRT realizados na localidade de S&o Paulo/Brasil;
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» Foi definido o arranjo de trocador de calor proposto por Bandeira (2015) com

125 mm de didmetro montadas com tubos de PEAD com didmetro nominal interno de 26 mm
(32 x 3 mm) em arranjo U simples;

« Foi definido um nimero de 140 estacas trocadoras de calor para o trocador de
calor proposto;

« Para definicdo da temperatura do solo para cada localidade foi utilizada a mé-
dia anual da temperatura ambiente para os anos 2021,2022 e 2023, conforme estabelecido nos
trabalhos de Bandeira (2015) e Ferreira (2017);

« O coeficiente global de transferéncia de calor é constante ao longo do trocador
de calor;

« Foi desprezada a perda/ ganho de calor através do bombeamento.

O valor para o coeficiente de Nusselt para regime laminar foi obtido a partir da Equa-
¢do 23, conforme Incopera (2008).
3,66+0,066(%)~(R3~PT)
Nu, = >
] /3 (23)

1+0,04[(%)~(R3~PT)

Onde Nu. é o coeficiente de Nusselt para regime laminar, D; é o diametro interno do

Tubo [m], L é o comprimento total do tubo [m], Re € 0 nimero de Reynolds e P, é o numero de
Prandtl.

O valor para o coeficiente de Nusselt para regime turbulento foi obtido através da cor-

relacdo de Webb, Equacéo 24, e Equacdo 25, conforme Incopera (2008).

f
u é.i\)e.pr

ot = £\ (24)
1 07+9(8) (P.-1)-P./
f =[0,79-log(R,) ~1,64] 2 (25)
Onde Nug € o coeficiente de Nusselt para regime turbulento, fé o fator de atrito.
O valor para o coeficiente convectivo do trocador de calor geotérmico foi obtido a par-
tir da Equacdo 26.
o - (NU:-K,) (26)

C D.
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Onde h. é o coeficiente convectivo do trocador de calor geotérmico [W/m?K], ky é a

condutividade térmica da agua [W/mK] e D;é diametro interno do Tubo [m].
O valor para a resistividade térmica devido a conveccdo para o trocador de calor geo-
térmico foi obtida a partir da Equacéo 27, conforme Incopera (2008).

1

R=— " 27
D (27)

Onde R é a resistividade térmica devido a conveccéo para o trocador de calor geotér-
mico [mK/W].
O valor para a temperatura da 4gua na saida do trocador de calor foi obtida a partir da

Equacdo 28, conforme Incopera (2008).

ST (T _T ). -L 28
TWS_TS (TS TWE) exp(mw'cew'(RF'i‘Rc)J ( )

Onde Ty é a temperatura da dgua na saida do trocador de calor [K], Ts é a temperatura
do solo [K], Twe € a temperatura da agua na entrada do trocador de calor [K], L é o compri-
mento total do tubo [m], n2, € a vazdo massica de dgua no trocador de calor [kg/s], Cew € O
calor especifico da agua [J/kgK], R € a resistividade térmica convectiva para o trocador de
calor [mK/W] e Rg é resistividade térmica do furo [mK/W].

3.4 Analise energética da operacdo da planta com os sistemas geotérmico e convencio-

nal

Para o estudo da analise energética foi obtida a poténcia total consumida pela planta
para as configuracdes convencional (com torre de resfriamento) e geotérmica, foram determi-
nados os coeficientes de desempenho (COP) para o chiller e para a planta para as duas confi-
guracBes. Sendo determinada posteriormente a energia elétrica consumida anualmente pela
planta.

As condic¢des adotadas para o estudo da analise energética foram:

« O valor da poténcia das bombas de agua gelada utilizada para célculo foi de
24KkW referente a poténcia das duas bombas integrantes do circuito;

»  Foi empregado para o rendimento das bombas o valor de 65%;

» O valor da poténcia elétrica da torre de resfriamento utilizada para calculo foi
de 5,5kW;
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«  Valor utilizado para o comprimento da tubulacdo de 4gua de condensacéo de

interligacdo do chiller a torre foi de 95m, conforme medicéo realizada na planta;

« O valor para o desnivel da torre (em relagdo ao chiller) foi de 3,5m, conforme
medicdo realizada na planta;

« O valor empregado para perda de carga no condensador foi de 2 m.c.a e a para
torre de resfriamento de 3 m.c.a, conforme dados fornecidos pelo fabricante;

» Para a perda de carga localizada na tubulacdo foi considerado um valor de
20% do valor da perda de carga continua;

« Anplanta é operada por um periodo de 10 horas durante 240 dias por ano.

« A poténcia consumida pelo chiller e pelos compressores foi obtida a partir da
Equacdo 2 e Equacdo 18.

A perda de carga na tubulacdo e a poténcia elétrica consumida pelas bombas foram ob-

tidas a partir das Equacdes 29 e 30.

2
A, = f.otE V0 (29)
D 2¢g
i, =279 Vo A (30)
My

Onde Ahy é a perda de carga na tubulagdo [m.ca], fé o fator de atrito, L, comprimento
linear da tubulacdo [m], L. perdas de carga localizada [m], D; diametro interno da tubulacéo
[m], V velocidade de transporte da agua [m/s], g aceleracdo da gravidade [m/s®], Ws € a po-
téncia da bomba /W], p é a massa especifica da agua [kg/m®], Vi é a vazdo volumétrica da
agua [m*/s/, n, é o rendimento da bomba.

A poténcia total consumida pela planta foi obtida a partir da Equacéo 31.

W,

total

=ch +Wbc +V\./bg +V\./tor (31)

Onde Wiotar € a poténcia total consumida pela planta [W], W, é a poténcia consumida
pelo chiller [W] Wy é a poténcia consumida pelas bombas de condensacao [W], Wp, é a potén-
cia total consumida pelas bombas de agua gelada [W], Wyr € a poténcia consumida pelas torres
de resfriamento [W].

A Energia elétrica consumida anualmente pela planta foi calculada conforme a Equa-
cao 32.

d-h-W

total

P~ 1000 (32)
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Onde E, e a energia consumida pela planta [kWh/ano], d € o nimero de dias de opera-
cdo da planta, h € nimero de horas de operacao da planta.
Os célculos dos coeficientes de desempenho, para o Chiller e o coeficiente de desem-

penho da planta foram obtidos pela Equacéo 3 e Equacdo 5 respectivamente.

3.5 Andlise exergética da operacdo da planta com os sistemas geotérmico e convencio-

nal

Para o0 estudo da analise exergética foram levantadas as exergias destruidas para cada
componente da planta de refrigeracdo. O célculo foi realizado a partir da diferenca da exergia
de entrada e da exergia de saida para cada componente, tomando como base um estado de
referéncia, posteriormente foram calculadas as exergias destruidas totais e a eficiéncia exergé-
tica para as configuragcOes de planta com torre de resfriamento e com trocador de calor geo-
térmico.

Foi adotado um estado de referéncia para o ar ambiente (estado morto) para os calcu-
los. Os valores para temperatura ambiente, umidade relativa e pressao atmosférica para o pon-
to de referéncia foram 25°C, 50% e 101,3kPa, valores obtidos a partir da média obtida dos
testes experimentais. Excecdo se da, para o estado de referencia no evaporador onde foi utili-
zada a média da temperatura da agua gelada na entrada e na saida do chiller.

O célculo da exergia na entrada ou na saida dos componentes foi obtido através da E-
quacao 33.

_ (33)
Ex=m,-[(i—iy) =T, - (S =S,)]

Onde Ex é a exergia no ponto [W], m, € a vazdo massica do fluido [kg/s],iéa entalpia no
ponto [J/kg], ip é a entalpia do estado de referéncia [J/kg], To € a temperatura do estado de
referéncia [K], S é a entropia do ponto [J/kg.K], Sp € a entropia do estado de referéncia
[J/kg.K].

O célculo da exergia destruida no compressor foi obtido através da Equacéo 34.

E.Dcomp = Exl - EXZ +ch (34)
Onde EDcomp € a exergia destruida no compressor [W], Ex; € a exergia na entrada do
compressor [W], Ex; € a exergia na saida do compressor [W], W é a poténcia consumida pelo

compressor.
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O célculo da exergia destruida no condensador foi obtido através da Equacéo 35.

EDcond = EXZ - EX3 _Qcond (1_

T, (35)
T

cond

Onde EDcong é a exergia destruida no condensador [W], Exs éaexergia na saida do con-
densador [W], Qung é ataxa de transferéncia de calor no condensador [W], Ty temperatura de
condensacéo do fluido refrigerante [K].

O calculo da exergia destruida no dispositivo de expansédo foi obtido através da Equa-
¢ao 36.

ED,, = Ex, —EX, (36)

Onde EDyy € a exergia destruida no dispositivo de expansdo [W], Ex, é a exergia na
saida do dispositivo de expanséo [W].
O calculo da exergia destruida no evaporador foi obtido através da Equacéo 37.

EDevap = EX4 - Exl - Qevap ’ (1 - TTM ) (37)
evap
Onde EDeyap € a exergia destruida no evaporador [W], Qae, € a taxa de transferéncia de calor
no evaporador [W], T temperatura de evaporacdodo fluido refrigerante [K], Tos é a temperatu-
ra do estado de referéncia no evaporador [K].

O célculo da exergia destruida nas bombas foi obtido através da Equacao 38.

ED, = Ex,, — ExX,, +W, (38)

Onde EDy é a exergia destruida na bomba [W], Ex1b é a exergia na entrada da bomba
[W], Ex2, é a exergia na saida da bomba [W], W, € a poténcia consumida pela bomba.

O calculo da exergia destruida na torre de resfriamento foi obtido através da Equacéo
39.

EDtorre :TO ) (mN ’ st + My, - Ssar) - (mw ) Sew +my, - Seatr) + (mpw ’ Spw) (39)

Onde EDyorre € a exergia destruida na torre de resfriamento[W], Sy € a entropia da agua

na saida da torre [J/kg.K], Ssar € @ entropia do ar na saida da torre [J/kg.K], Sew € a entropia da
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agua na entrada da torre [J/kg.K], Sear € @ entropia do ar na entrada da torre [J/kg.K], Spw € a

entropia da agua de reposicédo [J/kg.K].
O célculo da exergia destruida no trocador geotérmico foi obtido através da Equagédo
40.

. . . . 40
EDgeo = Exlg - EXZQ _Qcond (l__j ( )

Onde EDge, € a exergia destruida no trocador de calor geotérmico[W], Exiq € a exergia
na entrada do trocador de calor [W], Exyq € a exergia na saida do trocador dor de calor [W],
Qund € a taxa de transferéncia de calor no condensador [W], Tstemperatura do solo [K].

O calculo da exergia destruida total na planta para a configuracao convencional e para

a configuracdo geotérmica foram obtidas através da Equacdo 41 e Equacgdo 42 respectivamen-

te.
E.Dtotal_’[ = E.Dcomp + E-Dcond + E.Ddx + E.Devap + EDB + E.D’[orre (41)
EDyar g = EDuop + EDing + EDy, + ED, o, + ED + ED, (42)

O calculo da eficiéncia exergética 7,4 da planta foi obtida através da Equagéo 43.

_ EDtotal

nexg N Wtotal (43)

3.6 Analise ambiental da operacdo da planta com os sistemas geotérmico e convencio-

nal

Para o estudo da anélise ambiental foram levantados os valores das emissfes de CO,
produzidas pela planta a partir da analise do TEWI conforme Makhnatch et al. (2014). Foram
levantados também os valores das emissdes diretas e indiretas produzidas pela planta para
diéxido de enxofre (SO,), oxido de nitrogénio (NOx) e particulados com diametros de 2,5um
(PM35) e 10um (PM3p) conforme Dai et al. (2020), para as configuracdes de planta com torre
de resfriamento e trocador de calor geotérmico.

As condicgdes adotadas para a analise ambiental foram:

« Para perda anual de fluido refrigerante foi adotado o valor de 3% (Makhnatch
etal., 2014);

» Foi adotado para massa de fluido refrigerante do chiller (R22) um valor de
65kg;
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« Para o fator de recuperacéo de fluido refrigerante foi adotado um valor de 70%

(Makhnatch et al., 2014);

» Foi adotado um valor para o fator de emissdo de poluente para producdo de
eletricidade de 82g/kWh para o CO2, 0,36g/ kWh para o NOX, 0,399/ kWh para o SO2,
0,209/ kWh para 0 PM2,5 e 0,34g/ kWh para o PM10 (Dai et al., 2020);

« Para a eficiéncia na transmissdo da energia elétrica foi adotado um valor de
92% (Dai et al., 2020);

« A planta é operada por um periodo de 10 horas por dia durante 240 dias por
ano;

« O tempo adotado de vida operacional da planta foi de 15 anos (Makhnatch
et.al., 2014).

O célculo para a emissao de CO, pelo TEWI direto foi obtido através da Equacéo 44.

TEWlpo =[GWP-L,-m-N +GWP-m- (1~ )] (44)
Onde TEWlgireto € 0 impacto climético total equivalente direto [kgCO,], GWP é o poten-
cial de aquecimento global do fluido refrigerante , L, éaperda anual de fluido refrigerante [%],
m é a massa de fluido refrigerante do chiller [kg], N é o tempo de vida da planta [anos], a ¢ o
fator de recuperacéo de fluido refrigerante [%)].
O célculo para a emissdo de CO; pelo TEWI indireto foi obtido através da Equacdo
45,
TEWIindireto = Ep ﬂ N (45)
Onde TEWIingireto€ 0 impacto climatico total equivalente indireto [kgCO], E,, € 0 consu-
mo de energia anual da planta [KWh/ano], $ é o fator de emissdo para producdo de eletricidade
[o/kwh].
O célculo para o TEWI total foi obtido através da Equacéo 46.
TEWI

=TEWI o, + TEWI,

indireto

total direto (4 6)

O célculo para as emissdes de NOx, SO,, PM,5 e PM;, foram obtidas atraves da E-
quacéo 47.

__ Hemis'Ep

Memis = T (47)
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Onde memis € 0 valor de emissao de poluente , E, €0 consumo de energia anual da
p
planta [KWh/ano], u...is € a eficiéncia na transmissdo da energia elétrica, 8 é o fator de emissao

para producéo de eletricidade [g/kWh].

3.7 Analise financeira da operacdo da planta com o0s sistemas geotérmico e convencio-

nal

Foram realizadas trés andlises financeiras para a operacdo da planta. Na primeira ana-
lise realizou-se a comparacao dos custos de operacao dos sistemas convencional e geotérmico.
Na segunda analise foi levantado o payback da implementacdo do sistema geotérmico apds a
contrucdo da edificacdo sendo incluida os valores para a escavacdo dos pogos para as estacas
geotérmicas. Na terceira analise foram contemplados os valores gastos com a implementacéo
do sitema geotérmico durante a construcdo da edificacdo com o aproveitamento dos po¢os das
fundagdes para montagem das estacas geotérmicas.

Para a primeira analise foram levantados os custos anuais de consumo de agua e ener-
gia elétrica pela planta para as duas configuracdes, sendo que na configuracdo geotérmica ndo
houve consumo de agua devido a eliminacéo da torre de resfriamento. Para a segunda anélise
foram levantados os custos referentes a escavacdo dos 140 pocos e os custos referentes a im-
plementacdo da tubulacdo necessaria para o sistema geotérmico. Para terceira analise foram
levantados os custos referentes a implementacdo da tubulacdo necessaria para o sistema geo-
térmico.

As seguintes condicdes foram adotadas para a anélise financeira:

« Foi utilizado o valor de R$30,00 por m3 para a tarifa de fornecimento de agua
pela concessionaria referente aos valores encontrados em COPASA (2024);

«  Foi utilizado o valor de R$0,79 por kWh para a tarifa de fornecimento de
energia elétrica pela concessionaria referente aos valores encontrados em CEMIG (2024);

« Foi utilizado o valor de R$350,00 por metro escavado e instalado de estaca ge-
otérmica para implementacdo de 140 furos com 125 mm de didmetro e 45 metros de profun-
didade totalizando um custo total de R$2.205.000 conforme dados de Perfurarte (2024);

« Foi utilizado o valor de R$9,60 por metro instalado de Tubo em polietileno
PEAD PN10 totalizando um custo de R$129.600,00 (MERC, 2024), para instalacdo de 13.500
metros de tubulacdo para as 140 estacas trocadoras de 45 metros de profundidade em arranjo

simples U;
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« A planta é operada por um periodo de 10 horas por dia durante 240 dias por

ano.
O célculo para o custo anual do consumo de &gua na planta foi obtido atraves da
Equacdo 48.
Cw = (th -d- h) 'Trw (48)

Onde Cy, é o custo anual do consumo de agua na planta [R¥ano], Vi, € 0 consumo mé-
dio de agua por hora de operacdo [m’],d é o nimero de dias de operacéo da planta, h é nimero
de horas de operacédo da planta, T, é 0 valor da taxa de fornecimento de agua [R$]. O céalculo
para o custo anual do consumo de eletricidade na planta foi obtido através da Equacéo 7.

O célculo para a economia obtida na operacdo do sistema geotérmico foi realizada
através da Equacao 49.
ECyo = (C, +Cu)—-C, (49)

geo

Onde ECg, € a economia obtida na operacéo do sistema geotérmico [R¥/ano], Cy € o
custo do consumo de eletricidade na planta para operagcdo com sistema convencional [R¥ano],
Cut € 0 custo do consumo de agua na planta para operagdao com sistema convencional [R¥ano],
Cigeo € 0 custo do consumo de eletricidade na planta para operagdo com sistema geotérmico
[R$/ana].

O célculo do payback para implementacao do sistema geotérmico foi obtido através da
Equacdo 50.

Gy +C

furo (50)
g0 EC

geo

Onde Ry, € 0 payback para implementagéo do sistema geotérmico [anos], Cuu, € 0 custo
para implantacdo da tubulacdo dos trocadores geotérmicos [R$], Cruro € 0 custo para perfuracao

dos pogos dos trocadores geotérmicos [R$].
3.8 Analise das incertezas de medicéo

No presente trabalho foi realizada a anélise das incertezas das medigdes experimentais,
conforme procedimento descrito por Albertazzi (2008). Todos os instrumentos foram previa-
mente calibrados conforme dados apresentados na Tabela 5. As incertezas expandidas apre-
sentadas na Tabela 5 foram definidas para uma probabilidade de enquadramento de 95%, fo-
ram determinadas utilizando-se com fontes de incertezas os dados de calibragdo, o processo

de medicao e as resolucGes dos sistemas de medigéo.
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A propagacdo de incerteza indireta, obtida para as variaveis, foi calculada conforme

sugere Albertazzi (2008) na Equacéo 48.

2 2 2
on on on (48)
U@@)= .|| =U + —U(X,) | +....+| ——U(X
() \/{ o (xi)} { vt 2)} { vt n)}

Onde 7 ¢ a funcdo da grandeza de saida, x sdo as variaveis de entrada, U, € incerteza
da grandeza de saida, U sdo as incertezas das variaveis de entrada medidas (incerteza do

instrumento).

3.9 Simulacdo da operacdo dos sistemas geotérmico e convencional

Foram elaborados dois codigos em linguagem de programacdo Python onde foi simu-
lada a operacdo anual da planta de refrigeracdo com torre de resfriamento (sistema convenci-
onal) e com trocador de calor geotérmico (sistema geotérmico) para as cidades brasileiras de
Porto Alegre, Belo Horizonte, Cuiaba e Fortaleza a partir dos dados meteoroldgicos de 2023,
de maneira que a partir da simulagéo possibilitem a realizacdo das analises energética, exergé-
tica, ambiental e financeira da operacdo da planta de refrigeracdo nas duas configuracdes pro-
postas, realizando a comparac¢do dos resultados para as quatro cidades estudadas.

Os cddigos em linguagem de programacao Python para simulacdo da operacéo do sis-
tema de refrigeracdo com torre de resfriamento e com trocador de calor geotérmico encon-

tram-se anexados no Apéndice A.

3.9.1 Dados de entrada do codigo de simulacéo

Foram utilizados para dados de entrada do cédigo de simulagéo:

« Os dados construtivos dos componentes da planta fornecidos pelos fabricantes
ou levantados em loco;

« Os dados experimentais levantados durante os testes conforme descrito na se-
¢ao 3.2;

«  Os dados necessarios para analise energética, exergética, ambiental e finan-
ceira, levantados a partir da literatura;

« Os dados meteoroldgicos fornecidos pelo INMET (2024) para as cidades de
Porto Alegre, Belo Horizonte, Cuiaba e Fortaleza. Foram levantados os dados referentes a

temperatura de bulbo seco, umidade relativa e pressdo atmosférica do ar para as localidades
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objeto do estudo. Utilizando-se dos dados de hora em hora das planilhas meteoroldgicas refe-

renciadas, foi realizada a média dos valores mensais por hora, na faixa horaria de operacdo da
planta de 8:00 as 17:00 horas.
A descriminacdo dos dados de entrada com os respectivos codigos e valores utilizados

no programa esta apresentada na tabela 7.

Tabela 7- descri¢do dos dados de entrada do codigo.

Cédigo programa Descrigéo Valor
Fluid Fluido Refrigerante R22
massa Massa fluido p/compressor 32,5kg
Te_ag Temperatura média de entrada de agua 11,4°C

gelada
Te_ag Temperatura média de saida de agua 8,1°C
gelada
Va Vazéo volumétrica dgua condensagéo 40m¥h
Ve Vazéo volumétrica dgua gelada 65m¥h
W_bag Poténcia consumida bombas de agua 24.000W
gelada
phi_sar Umidade doa ar na saida da torre 90%
mv_ar Vazdo volumétrica de ar na entrada da 300m%h
torre
Tevap Temperatura de evaporacao fluido 3,0°C
refrigerante
deltaT_sub Subresfriamento 4,0°C
deltaT_sup superaquecimento 4,0°C
D_i Diametro interno tubo do condensador 16mm
----- Espessura do tubo do condensador 2mm
Lct Comprimento do tubo do condensador 2,5m
Nc Nudmero de tubos condensador 70
D_c Diémetro condensador 0,26m
Lc Comprimento casco condensador 3,2m
k_c Condutividade térmica do cobre 396w/mK
p Espacamento entre os tubos 23mm
R Rotac&do do compressor 3600rpm
Deslocamento volumétrico compressor 265m3/h
eta_is Eficiéncia isentropica do compressor 85%
eta v Eficiéncia volumétrica do compressor 50%
eta g Eficiéncia global do compressor 63%
DELTAI Passo de entalpia 500
g gravidade 9,81m/s?
NF Numero de furos trocador de calor 140
geotérmico
Lf profundidade do furo 45m
Deg Diametro interno do tubo trocador 32mm
geotérmico
tg Espessura tubo trocador de calor geo- 2,9mm
térmico
Tsg Temperatura do solo Conforme média cidade
Rtot2 Resistividade estaca geotérmica 0,12 m.K/W
Perda Perda anual de fluido refrigerante 3%
Rec Fator de recuperacéo 0,7
Tempo Tempo de vida da planta 15 anos
Beta Fator de emisséo de poluente CO, 82g/kWh
mu_so2 Fator de emiss&o de poluente SO2 0,39g/kWh
mu_nox Fator de emisséo de poluente NOX 0,36g/kWh
mu_pm25 Fator de emiss&o de poluente PM;s 0,20g/kWh
mu_pm10 Fator de emiss&o de poluente PMyg 0,34g/kWh
eta_grid Eficiéncia da rede de transmissdo elétri- 92%
ca
phi_arambm Umidade do ar estado morto 50%
Patmm Pressdo atmosférica estado morto 101300Pa
Tambm Temperatura ambiente estado morto 25°C
eta_p Rendimento das bombas 65%
d_tp Diametro interno tubo de transporte de 102mm
agua
e_ruga Rugosidade da tubulacéo de ago 0,045mm
e_rugp Rugosidade da tubulagéo da tubulagéo 0,021
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de polietileno

delta_hc Perda de carga no condensador 2mc.a
delta_ht Perda de carga na torre 3m.ca

L_to Comprimento da tubulacéo de agua de 95m

condensagao usando torre
W_vt Poténcia consumida nos ventiladores da 5500W
torre
L tgl Comprimento da tubulagéo de agua de 295m
condensacao usando trocador geotérmi-
co

Des_g Desnivel geométrico torre 3,5m

d_tg Diametro do furo do trocador de calor 125mm
geotérmico

Fonte: do autor

3.9.2  Estratégia de simulacao

A logica empregada para o codigo de simulacéo teve como seu ponto de partida a atri-
buicdo de valores iniciais para pressdo de condensacao e para temperatura de saida da dgua do
chiller que juntamente com os valores dos dados de entrada, foram determinados as proprie-
dades e a taxa de transferéncia de calor no evaporador. Posteriormente foram calculados as
propriedades e os parametros pré- determinados nos modelos da torre de resfriamento, troca-
dor de calor geotérmico, compressor e condensador conforme descrito na se¢do 3.4. Com 0s
dados dos modelos calculados, O cddigo verifica se o valor tedrico da efetividade de troca de
calor é menor que 0,1% que o valor estimado da efetividade de troca de calor, ndo sendo
atendida a condicdo, € estipulado um novo valor para a pressdo de condensacdo. O cddigo
também verifica se o valor tedrico para a temperatura de saida da agua da torre e do trocador
de calor geotérmico é menor que 0,5°C do valor estimado para a temperatura de saida da torre
e do trocador de calor geotérmico, ndo sendo atendida a condicdo, é estipulado um novo valor
para a temperatura de saida da agua do chiller. Atendido os requisitos, o codigo realiza o cal-
culo referente a analise energética, exergética, ambiental e financeira conforme descrito nas
secdes 3.5, 3.6, 3.7 e 3,8 respectivamente.

Na Figura 15 apresenta o fluxograma da légica de programacdo implementada.
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Figura 15 - fluxograma da logica de programacao implementada.

Fluxograma programa de simulacéo
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Fonte: Do Autor

Dados de saida e de processamento do cédigo de simulagéo

Para o cddigo de simulacdo durante a realizacdo dos calculos foram utilizadas biblio-

tecas internas do Python ou foram implementadas funcGes a partir das equac6es dos modelos

propostos.

Na Tabela 8 sdo descriminados os dados de saida e os dados de processamento interno

gerados durante a simulacdo do codigo, com suas respectivas funcfes ou bibliotecas respon-

saveis pelo processamento.
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Tabela 8 - descri¢do dos dados de saida do codigo.

Cadigo programa
Tmw
rho_w
mu_w
Pr w
Cp_w
k_w
m_w
Rew
h_sar
s _sar
omega_sar
rho_ar
hea
sea
h_ear
s_ear
h5
s5
omega_ear
omega_sar
h_sar
T_sar
m_ar
hsw
S WS
Tws

m_makeup
S_g_torre
k L
mu_V
rho_v
h 1
Ed_comp
Ed_cond
Ed_evap
Ed_dx
Ed_torgeo

Ed_bac
Ed_bag
i_ebac

s_ebac
P_shac
i_shac
s_shac
i_ebag
s_ebag
P_shag
i_shag
s_shag
Ed_tot
eta_ex
Tewi_d
Tewi_i
Tewi
em_so2
em_nox
em_pm25
em_pm10
f

W_p
deltaPf_1
P_evap
P1
11

Tipo /unidade
Interno/ °C
Interno/ kg/m?
Interno/ Pa.s
Interno
Interno/ J/kgK
Interno/W/m.K
Interno/ kg/s
Interno
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/ J/kg.K
Interno/ kg/m?
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K

Interno/ kg agua/kg ar
Interno/ kg agua/kg ar

Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/ kg/s
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Saida/ °C
Saida/ kg/s
Saida/ W/K
Interno/W/(m.K)
Interno/Pa.s
Interno/kg/m?
Saida/ W/(m2K)
Saida /W
Saida /W
Saida /W
Saida /W
Saida /W

Saida /W
Saida /W
Interno/ J/kg

Interno/ J/kg.K
Interno/ Pa
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/ Pa
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Saida /W
Saida /W
Saida /Ton
Saida /Ton
Saida /Ton
Saida /kg
Saida /kg
Saida /kg
Saida /kg
Interno
Saida /W
Interno/ m
Interno/Pa
Interno/Pa
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/Pa
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/Pa
Interno/ J/kg
Interno/ J/kg.K
Interno/Pa
Interno/ J/kg

Descricéo
Temperatura média da agua no condensador
Massa especifica media da agua
viscosidade media da agua
Numero de Prandtl
calor especifico da 4gua
condutividade térmica media da agua
Vazéo massica de agua no condensador
Ndmero de Reynolds
Entalpia do ar na saida da torre
Entropia do ar na saida da torre
Entropia da 4gua na saida da torre
Massa especifica do ar na entrada da torre
Entalpia da &gua na entrada da torre
Entropia da agua na entrada da torre
Entalpia do ar na entrada da torre
Entropia do ar na entrada da torre
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Vazéo massica de ar na torre
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Entropia da 4gua na saida da torre
Temperatura da 4gua na saida da torre
Vazdo massica de agua de reposicéo
Geragao de entropia na torre
Condutividade térmica da agua
Viscosidade do vapor de agua
Massa espécifica vapor de dgua
Coeficiente convectivo de troca de calor
Exergia destruida compressor
Exergia destruida condensador
Exergia destruida evaporador
Exergia destruida dispositivo de expanséo
Exergia destruida trocador de calor geotér-
mico
Exergia destruida bomba de condensacéo
Exergia destruida bomba de agua gelada
Entalpia na entrada da bomba de condensa-
cao
Entropia na entrada da bomba condensacao
pressdo na saida da bomba condensacao
Entalpia na saida da bomba de condensagéo
Entropia na saida da bomba de condensag&o
Entalpia na entrada da bomba agua gelada
Entropia na entrada da bomba agua gelada
pressdo na saida da bomba agua gelada
Entalpia na saida da bomba agua gelada
Entropia na saida da bomba de condensacéo
Exergia destruida na planta
Eficiencia exergética da planta
impacto climético total equivalente direto
impacto climatico total equivalente indireto
impacto climético total equivalente total
Emissao de dioxido de enxofre por ano
Emisséo de dioxido de NOX por ano
Emissédo de diéxido de PM,spor ano
Emissédo de diéxido de PMyo por ano
Fator de atrito
Poténcia consumida pela bomba
Perdas localizadas na tubulagéo
Presséo de evaporagdo
Presséo succédo compressor
Entalpia sucg&@o compressor
Entropia suc¢do compressor
Presséo de condensagéo
Entalpia descarga compressor
Entropia descarga compressor
Pressdo saida condensador
Entalpia saida condensador
Entropia saida condensador
Pressdo saida dispositivo expansao
Entalpia saida dispositivo expansao

Funcao/biblioteca p/processamento
transf de calor condensador
transf de calor condensador /CoolProp
transf de calor condensador /CoolProp
transf de calor condensador /CoolProp
transf de calor condensador /CoolProp
transf de calor condensador /CoolProp
transf de calor condensador
transf de calor condensador
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento/ CoolProp
torre de resfriamento
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torre de resfriamento
Butterworth/ CoolProp
Butterworth/ CoolProp
Butterworth/ CoolProp
Butterworth
Andlise exergética
Andlise exergética
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Colebrook
Poténcia consumida pela bomba
Poténcia consumida pela homba
CoolProp
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Interno/ J/kg.K

Entropia saida dispositivo expansao CoolProp
A Interno/ m*/s Vazéo volumétrica de agua furo geot
m_r Interno/ kg/s Vazéo massica de refrigerante
V_| Interno/ m*/s Vazdo volumétrica aspiracdo compressor
Qf Interno/ W Transferéncia de calor fluido refri condensa-
dor ( tedrico)
q Interno/ W Transferéncia de calor fluido refri condensa-
dor ( experimental)
W_c Saida/W Poténcia consumida no compressor
Qe Saida/W Transferéncia de calor no evaporador
Cop saida COP do chiller
Cop_s saida COP da planta
W_tot Saida/W Poténcia consumida na planta
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4  RESULTADOS

4.1  Resultados experimentais

As planilhas com os valores dos dados medidos na planta durante os testes 1 e 2 en-

contram-se anexados no Apéndice B.

4.1.1 Avaliacdo dos efeitos da reducdo na temperatura da agua de condensagdo no de-

sempenho da planta

Nesta subsecdo sdo apresentados os resultados relativos a reducdo na temperatura da
agua de condensacédo no desempenho energético e financeiro da planta conforme procedimen-
to descrito na segéo 3.2.1.

Na Figura 16 mostra os efeitos da reducdo da temperatura da dgua de condensagdo na
poténcia consumida e no COP do chiller. Como resultados finais obteve-se para o teste 2 uma
reducdo média de 13% na poténcia elétrica consumida pelo chiller e a melhoria de 28% no
valor no COP médio do chiller. Os maiores percentuais de melhoria foram encontrados nas
faixas de maior demanda do equipamento como as 9:00 horas durante a partida do sistema
onde ocorre maior demanda de refrigeracdo (momento no qual as temperaturas do ciclo séo

maiores, bem como a temperatura da agua de condensacéo).

Figura 16 - Efeitos da reducdo da temperatura da 4gua de condensacdo na poténcia do chiller
(a esq) e no COP do chiller (a dir).
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Fonte: Do Autor

Analisando a Figura 17, percebe-se que ao reduzir a temperatura da agua de condensa-
cao (teste 2) obteve-se uma reducdo média de 15% na pressdao de condensacao do fluido refri-
gerante para 0os compressores A e B. Analisando a Figura 18, percebe-se que ao reduzir a
temperatura da agua de condensacao (teste 2) obteve-se uma reducdo média de 8% na tempe-
ratura do fluido refrigerante na descarga para os compressores A e B. A reducdo da pressdo e

da temperatura do fluido refrigerante na descarga dos compressores de refrigeracao resulta em
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uma reducdo no consumo de energia elétrica e no aumento da vida util dos equipamentos de-

vido a reducdo das cargas mecanicas aplicadas.

Figura 17 - Efeitos da reducdo da temperatura da agua de condensagdo na pressao de con-
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Figura 18 - Efeitos da redugdo da temperatura da &gua de condensacdo na temperatura
do fluido refrigerante na descarga para 0s compressores A (a esq) e B (a dir).
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A Figura 19 mostra os efeitos da reducdo da temperatura da 4gua de condensacdo no

COP total da planta. Obteve-se um aumento médio de 7% no COP. A reducdo na temperatura

da &gua de condensagdo se mostrou mais vantajosa justamente em pontos de maior demanda

do sistema com uma elev

acdo no COP total da planta em torno de 20%.

Figura 19 - Valores para o COP total da planta teste 1 e teste 2.
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Analisando a Figura 20, para o Teste 2 obteve-se uma reducdo de 7% na energia elé-
trica consumida pela planta, correspondendo uma economia de R$ 16.300,00 por ano de ope-

racao.

Figura 20 - Analise do consumo elétrico diario do chiller e da central de condensacao para 0s
testes 1 e 2 (a esq); Analise do custo anual do consumo de eletricidade na planta para os tes-
tes 1 e 2 (adir).
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Fonte: Do Autor

4.2  Validagéo do modelo para o condensador

A validacdo do modelo para o condensador foi obtida a partir da comparacgéo dos valo-
res experimentais e tedricos, obtidos a partir do procedimento apresentado na se¢do 3.3.1 para
os dois chiller’s nos testes 1 e 2.

Na Figura 21 sdo apresentados os resultados referentes a validacdo do modelo. Os re-
sultados indicam que os valores calculados em relagcdo aos valores experimentais para o calor
transferido no condensador ficaram dentro da faixa de erro de £15%. Para 0 modelo proposto,
observa-se que os valores para a quantidade de calor transferido no condensador possuem
uma variagdo uniforme independente da faixa de demanda do chiller, sendo que a maioria dos

valores calculados se encontra acima dos valores experimentais dentro da faixa de erro.
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Figura 21- Valores obtidos na validacdo do modelo do condensador para os testes
le2.
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4.3 Validagdo do modelo para o compressor

Apbs a validacdo do uso das correlacBes para o condensador, conforme apresentado na
secdo 4.2, deu-se a validagdo do modelo do compressor conforme procediemnto apresentado
na secdo 3.3.2. Um esforco inicial foi realizado na busca por correlages que pudessem repre-
sentar os rendimentos volumétrico e global do compressor, entretanto com o uso desse méto-
do néo foi possivel lograr éxito a partir dos resultados experimentais. Buscou-se entdo encon-
trar valores para os rendimentos que pudessem descrever com assertividade o comportamento
do compressor. Foram feitas simulac@es e verificados alguns valores para os rendimentos glo-
bal e volumétrico a partir do uso do modelo matematico e dos dados experimentais levanta-
dos, sendo comparados os resultados para o COP experimental e teérico para cada valor de
rendimento estipulado. Como critério de analise de sensibilidade, foram seleciondos os valo-
res de rendimentos globlal e volumétrico que os resultados para 0 COP experimental e tedrico
mais se enquadravam na faixa de £20%. As simulagdes realizadas com diferentes rendimentos
estdo apresentadas na Tabela 9. Assim, o rendimento volumétrico foi selecionado como sendo
igual a 0,5 e o rendimento global igual a 0,63.

Os resultados comparativos entre os valores experimentais e calculados para a potén-
cia consumida pelo compressor e COP do compressor para os dois chiller’s nos testes 1 e 2
sdo apresentados nas Figuras 22 e 23, respectivamente.

Na Figura 22, os resultados indicam que a maioria dos valores calculados quando

comparados com os valores experimentais para a poténcia consumida pelo compressor fica-
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ram dentro da faixa de erro de £20%. Cinco pontos estdo fora da faixa, trés desses estdo pro-

ximos a faixa estabelecida e dois estdo distantes dos valores estabelecidos. No modelo pro-
posto, a melhor correlagdo dos resultados foi observada na faixa de poténcia entre 50kW e
100kW onde se encontrou 0 menor erro percentual. O maior erro percentual foi encontrado na
faixa entre 30kW e 40kW.

Por sua vez, na Figura 23 os resultados indicam que a maioria dos valores calculados
qguando comparados com os valores experimentais para 0 COP do compressor ficaram dentro
da faixa de erro de £20%. Cinco pontos estdo fora da faixa, trés desses estdo proximos a faixa
estabelecida e dois estdo distantes dos valores estabelecidos. A melhor faixa de trabalho para
0 modelo proposto encontra-se entre os COP de 2,5 e 3,5 onde a melhor correlagdo para os

resultados foi obtida.

Figura 22 - Valores obtidos na validagcdo do modelo do compressor para a poténcia consu-
mida.
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Tabela 9 - Selecdo de valores para rendimentos volumétrico e global do compressor.
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Ny Mg Teste Chiller ~ COP Acima +20% COP Abaixo - 20% Total de Pontos
0,5 0,8 1 3 9 0

0,5 0,8 2 3 7 0

0,5 0,8 1 2 1 0 20
0,5 0,8 2 2 3 0

0,5 0,7 1 3 6 0

0,5 0,7 2 3 2 0

0,5 0,7 1 2 1 0 ’
0,5 0,7 2 2 0 0

0,5 0,63 1 3 1 0

0,5 0,63 2 3 1 0

0,5 0,63 1 2 0 1 >
0,5 0,63 2 2 0 2

0,5 0,6 1 3 1 0

0,5 0,6 2 3 1 0

0,5 0,6 1 2 0 1 !
0,5 0,6 2 2 0 4

0,5 0,5 1 3 0 0

0,5 0,5 2 3 0 4 18
0,5 0,5 1 2 0 8

0,5 0,5 2 2 0 6

0,4 0,6 1 3 9 0

0,4 0,6 2 3 9 0 99
0,4 0,6 1 2 1 0

0,4 0,6 2 2 3 0

0,6 0,6 1 3 0 0

0,6 0,6 2 3 0 0

0,6 0,6 1 2 0 8 14
0,6 0,6 2 2 0 6

Fonte: Do Autor

Figura 23 - Valores obtidos na validacdo do modelo do compressor para o COP .
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4.4  Validagdo do modelo para a torre de resfriamento i
A validacdo do modelo para a Torre de resfriamento foi obtida a partir da comparagéo
dos valores experimentais e tedricos, obtidos a partir do procedimento apresentado na se¢do
3.3.3 para a planta de refrigeracdo nos testes 1 e 2.
Na Figura 24, os resultados indicam que a maioria dos valores calculados quando
comparados com 0s valores experimentais para a temperatura de saida da torre ficaram dentro
da faixa de erro de +5%.

Figura 24: Valores obtidos na validacdo do modelo da torre de resfriamento para os tes-
tesle?2.
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Fonte: Do Autor

4.5 Validacdo do modelo para o trocador de calor Geotérmico

A validacdo do modelo para a trocador de calor geotérmico foi obtida a partir da com-
paracdo dos valores experimentais obtidos por Mensha et al. (2017) e os valores tedricos obti-
dos a partir do procedimento apresentado na secdo 3.3.4.

Na Figura 25, os resultados indicam que a maioria dos valores calculados quando
comparados com 0s valores experimentais para a temperatura de saida do trocador de calor

geotérmico ficaram dentro da faixa de erro de +6%.
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Figura 25 - Valores obtidos na validacdo do modelo do trocador de calor geotérmico.
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4.6 Resultados da analise climatica para as cidades brasileiras estudadas

Na Figura 26 sdo apresentados os valores médios mensais para a temperatura ambiente
e temperatura do solo para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba ao
longo do ano de 2023, conforme procedimento levantado na secéo 3.9.1.

Figura 26 - Valores das médias mensais para a temperatura ambiente e temperatura do
solo para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba referente ao ano
de 2023.
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As cidades que apresentaram as temperaturas de solo mais baixas foram Porto Alegre

e Belo Horizonte com 19,7°C e 21,2°C respectivamente. As cidades que apresentaram a tem-
peratura de solo mais altas foram as cidades de Fortaleza e Cuiaba com 27,2°C e 27,8°C res-
pectivamente.

As temperaturas ambientes mais baixas foram observadas entre os meses de Maio a
Agosto para todas as cidades, exceto para a cidade de Fortaleza que apresentou as temperatu-
ras mais baixas nos meses de Janeiro a Abril. A cidade de Porto Alegre apresentou as tempe-
raturas mensais mais baixas seguida das cidades de Belo Horizonte, Fortaleza e Cuiaba res-
pectivamente.

As temperaturas ambientes mais altas foram observadas entre 0os meses de Outubro a
Fevereiro para as cidades de Belo Horizonte e Porto Alegre. Para as cidades de Fortaleza e
Cuiabé as temperaturas ambientes mais altas foram observadas entre os meses de Julho a De-
zembro. A cidade de Cuiaba apresentou as maiores médias mensais para temperatura ambien-
te, seguida das cidades de Fortaleza, Belo Horizonte e Porto Alegre respectivamente.

Para todas as cidades analisadas ao longo do ano obteve-se para a temperatura do solo
um valor inferior a temperatura ambiente analisada, exceto para os meses de Maio a Setembro
para a cidade de Porto Alegre. As cidades de Porto Alegre e Cuiaba foram que apresentaram
os maiores diferenciais de valor entre temperatura ambiente e temperatura do solo ao longo do
ano.

Na Figura 27 sdo apresentados os valores médios mensais para a temperatura ambiente
e umidade relativa para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba ao
longo do ano de 2023.

A partir da analise, as cidades litoraneas apresentaram os maiores valores de umidade
relativa. As médias de umidade relativa mais altas foram observadas entre os meses de Janeiro
a Abril para todas as cidades, exceto para a cidade de Porto Alegre que apresentou 0s maiores
valores de umidade relativa nos meses de Maio a Setembro. A cidade de Porto Alegre apre-
sentou as médias mensais mais altas, seguida das cidades de Fortaleza, Belo Horizonte e Cui-

aba respectivamente.
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Figura 27 - Valores das médias mensais para a temperatura ambiente e umidade relativa

para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba referente ao ano de
2023.
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4.7 Resultados da anélise energética para simulacdo da operacdo dos sistemas geo-
térmico e convencional para o Brasil

Nesta secdo sera avaliada a performance energética da planta de refrigeracdo a partir
da operacdo simulada das configuracdes com torre de resfriamento (sistema convencional) e
com trocador de calor geotérmico (sistema geotérmico) para as cidades de Belo Horizonte,
Porto Alegre, Cuiaba e Fortaleza ao longo do ano 2023. Serdo analisados os dados referentes
a poténcia total consumida pela planta, COP do chiller, COP da planta, energia elétrica anual

consumida e pressdo de condensacdo para cada configuracdo de operacdo em cada localidade.

4.7.1 Analise da poténcia consumida pela planta

Na Figura 28 sdo apresentados os resultados dos valores para a poténcia total consu-
mida pela planta nas configuragdes convencional e geotérmica para as cidades de Belo Hori-
zonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba ao longo do ano de 2023.
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Figura 28 - Valores mensais da poténcia consumida pela planta para as cidades de Belo

Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba referente ao ano de 2023.
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Os maiores valores para a poténcia consumida pela planta para as duas configuracfes
foram encontradas nas cidades que apresentaram as maiores médias de temperatura ambiente
e umidade relativa ao longo do ano, que foram as cidades de Fortaleza e Cuiabd com consumo
mensal médio de 109,4kW e 108,8kW para o sistema convencional e 105,9kW e 106,6kW
para o sistema geotérmico respectivamente. O menor valor de poténcia consumida pela planta
foi encontrada para a cidade de Porto Alegre que apresentou as menores médias para as tem-
peraturas ambiente e do solo ao longo do ano, com consumo mensal médio de 105,8kW para
o0 sistema convencional e 95,8kW para o sistema geotérmico, seguida da cidade de Belo Hori-
zonte com consumo mensal médio de 106kW para o sistema convencional e 100kW para o
sistema geotérmico.

Para todas as cidades analisadas ao longo do ano a poténcia consumida pela planta pa-
ra a operacdo com o sistema geotérmico foi inferior em comparacdo com a operacdo com o
sistema convencional, no melhor cenario, a reducdo chegou a 10% para a cidade de Porto A-
legre. Excecédo ocorre nos meses de Junho e Julho para a cidade de Cuiabéa cuja operagcdo com
o0 sistema convencional se mostrou mais vantajosa, principalmente pelo aumento da eficiéncia

da torre em funcdo da baixa umidade relativa observada no periodo.
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4.7.2 Analise do COP do chiller
Na Figura 29 sdo apresentados os resultados para o COP do chiller nas configuragdes
convencional e geotérmica para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuia-
bé ao longo do ano de 2023.

Figura 29 - Valores mensais do COP do chiller para as cidades de Belo Horizonte, Porto

Alegre, Fortaleza e Cuiabé referente ao ano de 2023.

COP_chiller
COP_chillzr

Més Més
——Tare Gectermico —8—Tare Geotermico
Beio Horizonte Forto Alegre

COP_chiller
Ta
o
COP_chiller
T I

ra

Més
—8—Tore Geotermico

Cuiaba

6
Més
—a—Tone Geotermico

Fortaleza

Fonte: Do Autor

Analisando os valores para 0 COP do chiller, a operacdo com sistema geotérmico a-
presentou-se mais eficiente que o sistema convencional ao longo de todos os meses do ano
para a cidade de Porto Alegre. Para as cidades de Belo Horizonte e Fortaleza mostrou-se mais
eficiente em alguns meses do ano. Para Porto Alegre o sistema geotérmico se mostrou mais
eficiente devido a baixa temperatura do solo observada para o periodo, nesta cidade, os valo-
res para 0 COP médio mensal para o sistema convencional foi de 3,0 e para o sistema geotér-
mico 3,2. Para as cidades de Belo Horizonte e Fortaleza a operagdo com o sistema convencio-
nal mostrou-se mais eficiente nos meses de Maio a Agosto devido a baixa umidade observada
neste periodo, os valores para 0 COP médio mensal para o sistema convencional foram de
2,96 e 2,84 e para o sistema geotérmico de 3,0 e 2,84 respectivamente para estas cidades.

Para a cidade de Cuiab& a operagdo com o sistema convencional se mostrou mais efi-
ciente ao longo de todos os meses do ano devido principalmente a baixa umidade relativa e
alta temperatura do solo observada no periodo, os valores para 0 COP médio mensal para o

sistema convencional foi de 2,85 e para o sistema geotérmico de 2,82.
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Para o melhor cenario observado, os valores para 0 COP do chiller na operagdo com

sistema geotérmico foi em media 6,5% superior comparado com os valores para operagdo

com sistema convencional.

4.7.3 Anélise do COP da planta

Na Figura 30 séo apresentados os resultados para o COP da planta nas configuragdes
convencional e geotérmica para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuia-
ba ao longo do ano de 2023.

Figura 30 - Valores mensais do COP da planta para as cidades de Belo Horizonte, Porto

Alegre, Fortaleza e Cuiabé referente ao ano de 2023.
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Analisando os valores para o0 COP da planta, a operacdo com sistema geotérmico apre-
sentou-se mais eficiente ao longo do ano em comparagdo com a opera¢ao com o Sistema con-
vencional para todas as cidades avaliadas, devido principalmente pela supressao da torre de
resfriamento e ao maior COP do chiller em cidades com solos mais frios. A cidade que se
observou a maior eficiéncia foi em Porto Alegre com valores para 0 COP médio mensal para
o0 sistema convencional de 2,36 e para o sistema geotérmico de 2,6, seguida das cidades de
Belo Horizonte, Fortaleza e Cuiaba com valores para 0 COP médio mensal para o sistema
convencional de 2,34, 2,26 e 2,27 e para o sistema geotérmico de 2,48, 2,35 e 2,34 respecti-
vamente. Somente nos meses de Junho e Julho para a cidade de Cuiaba os valores de COP

para a operacdo com sistema o convencional se igualou com a operagdo com sistema geotér-
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mico, proporcionada pelo aumento da eficiéncia da torre de resfriamento em virtude da baixa

umidade relativa observada no periodo.
Para o melhor cenério observado, os valores para 0 COP da planta na operagdo com
sistema geotérmico foi em média 10%superior comparado com os valores para operagcdo com

sistema convencional.
4.7.4  Andlise da Energia elétrica consumida pela planta

Na Figura 31 sdo apresentados os resultados para o consumo anual de energia elétrica
da planta nas configuracdes convencional e geotérmica para as cidades de Belo Horizonte,

Porto Alegre, Fortaleza e Cuiabé referente ao ano de 2023.

Figura 31 - Valor anual do cosumo de energia elétrica na planta para as cidades de Belo
Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiabé referente ao ano de 2023.
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Os maiores valores para 0 consumo de energia elétrica da planta foram identificados
nas cidades com as maiores médias de temperatura ambiente e umidade relativa como nas
cidades de Fortaleza e Cuiaba cujo valores anuais encontrados foram de 2,86GWh e 2,84GWh
para o sistema convencional e 2,76GWh e 2,78GWh para o0 sistema geotérmico respectiva-
mente. Os menores valores foram identificados nas cidades com menores médias de tempera-
tura ambiente como nas cidades de Porto Alegre e Belo Horizonte cujo valores anuais encon-
trados foram de 2,76GWh e 2,76 GWh para o sistema convencional e 2,49GWh e 2,62GWh

para o sistema geotérmico respectivamente.
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A operagdo com o sistema geotérmico apresentou-se mais eficiente em comparacéo

com a operacao com o sistema o convencional para todas as cidades avaliadas, devido princi-
palmente pela supressdo da torre de resfriamento e ao maior COP do chiller em cidades com
solos mais frios. A cidade que se observou a maior eficiéncia foi em Porto Alegre seguida das
cidades de Belo Horizonte, Cuiabé e fortaleza respectivamente.

Para o melhor cenario observado, os valores para a energia elétrica consumida pela
planta para operacdo com sistema geotérmico foi em média 10% menor comparado com 0S

valores para operagdo com o sistema convencional.

4.7.5 Analise da pressdo de condensacéo do chiller

Na Figura 32 sdo apresentados os resultados para os valores para a presséo de conden-
sacdo no chiller nas configuracBGes convencional e geotérmica para as cidades de Belo Hori-
zonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba ao longo do ano de 2023.

Os maiores valores para a pressao de condensacdo foram encontrados nas cidades com
as maiores médias de temperatura ambiente e temperatura do solo, como nas cidades de Cuia-
ba e Fortaleza respectivamente. Os menores valores foram encontrados nas cidades com as
menores médias para temperatura ambiente e temperatura do solo, como nas cidades de Porto
Alegre e Belo Horizonte respectivamente.

Ao analisar os valores para pressdo de condensacao do chiller a operagdo com o siste-
ma geotérmico apresentou valores inferiores em comparacdo com 0s valores para operacao
com o sistema convencional para as cidades de Porto Alegre, Belo Horizonte e Fortaleza res-
pectivamente.

Para a cidade de Porto Alegre o sistema geotérmico apresentou 0s menores valores ao
longo de todos os meses do ano. Para as cidades de Belo Horizonte e Fortaleza a operacéao
com o sistema convencional apresentou valores inferiores nos meses de Junho a Agosto, de-
vido principalmente a baixa umidade observada neste periodo com a maior eficiencia da torre.
Para a cidade de Cuiabé os valores para pressdao de condensacao para a operagdo com o siste-
ma convencional se mostraram inferiores em comparagdo com o sistema geotérmico ao longo

de todos 0s meses do ano.
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Figura 32 - Valores mensais da pressao de condensacéo no chiller para as cidades de Belo

Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba referente ao ano de 2023.
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Para a cidade de Porto Alegre o sistema geotérmico apresentou 0s menores valores ao
longo de todos os meses do ano. Para as cidades de Belo Horizonte e Fortaleza a operacéao
com o sistema convencional apresentou valores inferiores nos meses de Junho a Agosto, de-
vido principalmente a baixa umidade observada neste periodo com a maior eficiencia da torre.
Para a cidade de Cuiabéa os valores para pressdo de condensagdo para a operagdo com o Siste-
ma convencional se mostraram inferiores em compara¢do com o sistema geotérmico ao longo
de todos os meses do ano. Esse comportamento foi devido principalmente a baixa umidade e
alta temperatura do solo observada no periodo.

Para o melhor cenario observado, os valores para a pressdo de condensacdo no chiller
na operagdo com sistema geotérmico foi em média 7% menor comparado com os valores para

operacdo com sistema convencional.

4.8 Resultados da anélise exergética para simulagdo da operacdo da planta com os

sistemas geotérmico e convencional

Nesta secdo foi avaliada a performance exergética da planta de refrigeracdo a partir da
operacéo simulada nas configura¢6es com torre de resfriamento (sistema convencional) e com
trocador de calor geotérmico (sistema geotérmico) para as cidades de Belo Horizonte, Porto
Alegre, Cuiaba e Fortaleza ao longo do ano 2023. Foram analisados os dados referentes a e-
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xergia destruida para cada componente da planta e a eficiéncia exergética para cada configu-

racao de operacdo e para cada localidade estudada.

4.8.1 Analise da exergia destruida por componente e exergia total destruida na planta

Na Figura 33 séo apresentados os resultados para a exergia destruida em cada compo-
nente e exergia total destruida na planta, nas configuracfes convencional e geotérmica para as
cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba.

Os maiores valores para a exergia destruida em cada componente em compara¢do com
a exergia destruida total na planta foram encontrados nos compressores de refrigeracéo
(Ed_comp) 57%, nas bombas de &gua gelada (Ed_bag) 18%, no dispositivo de expansao
(Ed_dx) 8%, na torre de resfriamento (Ed_Tubul) 7% e no trocador de calor geotérmico
(Ed_Tubul) 11%. Os menores valores foram encontrados no evaporador (Ed_evap) 0,1%, nas
bombas de dgua de condensacéo (Ed_bac) 1,5%, no condensador (Ed_cond) 2% e no ventila-
dor da torre de resfriamento (Ed_vent) 6,5%.

A exergia destruida foi menor na operacdo com sistema geotérmico em comparagao
com a operacdo com o sistema convencional para o compressor, condensador e para a torre de
resfriamento (que foi eliminada nesta configuracdo). A exergia destruida foi maior na opera-
cao com sistema geotérmico em comparagao com a operagdo com o sistema convencional nas
bombas de &gua de condensacdo e nos trocadores de calor geotérmicos devido a expansdo da
tubulacdo para atender ao numero de furos do projeto. A exergia destruida no dispositivo de
expansdo, nas bombas de agua gelada e no evaporador ficaram iguais para as duas configura-
coes.

A exergia total destruida na planta foi maior para as cidades de Cuiaba e Fortaleza
com valores de 67,9kW e 67,0kW para o sistema convencional e 64,6kW e 64,4kW para o
sistema geotérmico respectivamente. Os menores valores encontrados foram para as cidades
de Porto Alegre e Belo Horizonte com valores de 66,2kW e 67,1kW para o sistema convenci-
onal e 60,1kW e 62,8kW para o sistema geotérmico respectivamente. Os valores para exergia
total destruida na planta foram menores na operagdo com o sistema geotérmico em compara-
¢do com a operagdo com o sistema convencional para todas as cidades avaliadas.

Para o melhor cenario observado, os valores para exergia total destruida para operagao
com sistema geotérmico foi em média 9,2% menor comparado com os valores para a opera-

¢do com sistema convencional.
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Figura 33 - Valor da exergia destruida por equipamento da planta e exergia destruida total

para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba.
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4.8.2 Analise da eficiéncia exergética

Na Figura 34 sdo apresentados os resultados para eficiéncia exergética nas configura-
¢des convencional e geotérmica para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e
Cuiaba ao longo do ano de 2023.

Os maiores valores para a eficiéncia exergética foram encontrados nas cidades com
maior poténcia consumida e menor umidade relativa, como nas cidades de Fortaleza e Cuiaba
cujos valores médios mensais foram de 0,39 e 0,37 para o sistema convencional e 0,42 e 0,42
para o sistema geotérmico respectivamente. Os menores valores foram identificados nas cida-
des com menor poténcia consumida, como nas cidades de Belo Horizonte e Porto Alegre cu-
jos valores médios mensais foram de 0,37 e 0,36 para o sistema convencional e 0,40 e 0,40
para o sistema geotérmico respectivamente.

A operacdo com o sistema geotérmico apresentou-se mais eficiente em comparacao
com a operagdo com o sistema convencional para todas as cidades avaliadas, sendo a maior
eficiéncia exergetica foi encontradas para a cidade de Fortaleza e a menor eficiencia exergeéti-
ca para a cidade de Belo Horizonte.

Para o melhor cenario observado, os valores para eficiéncia exergética total para ope-
racdo com sistema geotérmico foi em média 13% superior comparado com os valores para

operacgdo com sistema convencional



79
Figura 34 - Valores mensais da eficiéncia exergetica para as cidades de Belo Horizonte,

Porto Alegre, Fortaleza e Cuiabé referente ao ano de 2023.

Eficiéncia exergética
@
[ ]
|
|
I
|
Eficiéncia exergética

=
- 4 o o 4 e

Eficiéncia exergética
= o
Eficiéncia exergética

Fortaleza

Fonte: Do Autor

4.9 Resultados da analise ambiental para simulacdo da operacdo da planta com os sis-

temas geotérmico e convencional

Nesta secdo foi avaliada o impacto ambiental da planta de refrigeracdo na operacéao
simulada nas configuracdes com torre de resfriamento (sistema convencional) e com trocador
de calor geotérmico (sistema geotérmico) para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre,
Cuiabé e Fortaleza referente ao ano de 2023. Foram analisados os valores anuais para emissao
de CO, pelo TEWI indireto, TEWI direto e TEWI total. Tambem serdo analisados os valores
das emissdes anuais para dioxido de enxofre (SO;), oxidos de nitrogénio (NOx), particulado

de didametro 2,5um (PM;;s) e particulado de diametro 10um (PMyo).

4.9.1 Analise das emissdes de CO, da planta pelo TEWI

Na Figura 35 sdo apresentados os resultados para o TEWI indireto (TEWI_I), TEWI
direto (TEWI_d), TEWI total (TEWI_T) da planta nas configuragfes convencional e geotér-
mico para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiabé referente ao ano de
2023.
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Figura 35 - Valores anuais do TEW!I indireto, TEWI direto, TEWI total da planta para as

cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiabé referente ao ano de 2023.
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Os maiores valores para emissdao de CO, para 0 TEWI indireto, TEWI direto, TEWI
total da planta foram encontrados nas cidades com os maiores valores de energia elétrica con-
sumida, como nas cidades de Fortaleza e Cuiaba, cujo valores para o TEWI total foram de
445,4 toneladas de CO; e 442,0 e toneladas de CO, para o sistema convencional e 432,5 tone-
ladas de CO, e 434,6 toneladas de CO,, para o sistema geotérmico respectivamente. Os meno-
res valores foram encontrados nas cidades com os menores valores de energia elétrica consu-
mida, como nas cidades de Porto Alegre e Belo Horizonte, cujo valores para o TEWI total
foram de 432,3 toneladas de CO; e 433,0 toneladas de CO, para o sistema convencional e
400,1 toneladas de CO, e 415,4 toneladas de CO, para o sistema geotérmico respectivamente.

A operacdo com o sistema geotérmico apresentou-se menos poluente em comparacao
com a operagdo com o sistema convencional para todas as cidades avaliadas. Os valores para
o TEWI indireto foram iguais para a operacao nas duas configuragdes para todas as cidades.

Para o melhor cenario observado, os valores para o0 TEWI total para operagdo com sis-
tema geotérmico foi em média 7,5% inferior comparado com os valores para operagdo com

sistema convencional.
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4.9.2 Analise das emissdes de outros gases poluentes pela planta

Na Figura 36 sdo apresentados os resultados para os valores das emiisfes de dioxido
de enxofre (SO;), oxidos de nitrogénio (NOx), particulado PM, 5 e particulado PM; emitidos
pela planta para operacdo nas configuracfes convencional e geotérmico, para as cidades de

Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba referente ao ano de 2023.

Figura 36 - Valores anuais do SO2, NOx ,PM, s e PMy, emitidos pela planta para as cida-

des de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba referente ao ano de 2023.
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Os maiores valores para emissao dos poluentes estudados foram encontrados nas cida-
des com os maiores valores de energia elétrica consumida como em Fortaleza e Cuiaba res-
pectivamente. Os menores valores foram identificados nas cidades com os menores valores de
energia elétrica consumida como em Porto Alegre e Belo Horizonte respectivamente.

A operacdo com o sistema geotérmico apresentou-se menos poluente em comparagao
com a operacao com o sistema convencional para todas as cidades avaliadas, sendo em média
10% menos poluente. Os maiores valores para as emissdes foram encontrados para a cidade
de Fortaleza e os menores valores para a cidade de Porto Alegre.

4.10 Resultados da analise financeira da simulacéo da operacgdo dos sistemas geotérmi-
co e convencional para o Brasil

Nesta secdo foram analisados os resultados finaceiros da operagédo da planta nas confi-
guracBes com torre de resfriamento (sistema convencional) e com trocador de calor geotérmi-
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co (sistema geotérmico) para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Cuiaba e Fortaleza

referente aos dados do ano de 2023, conforme descrito na secdo 3.7. Foram considerados 0s
valores para a economia no consumo de energia elétrica e no consumo de &gua pela planta,
para a operagdo com sistema geotérmico comparativamente com a operacdo com sistema
convencional. Foram realizadas duas analises para o payback. A primeira analise, contem-
plando os valores gastos com a implementacdo do sistema geotérmico a partir da escavacao
dos pocos para as estacas geotérmicas e a segunda andlise contemplando os valores gastos
com a implementacgdo do sistema geotérmico a partir do aproveitamento dos pogos da funda-

c¢do da edificacéo.

4.10.1 Anélise financeira da operacao do sistema geotérmico.

Na Figura 37 sao apresentados os resultados para o retorno financeiro da operagdo do
sistema geotérmico comparativamente com o sistema convencional para as cidades de Belo

Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba referente ao ano de 2023.

Figura 37: Retorno financeiro da operacdo do sistema geotérmico na planta para as cidades
de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba referente ao ano de 2023.
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Os melhores retornos financeiros encontrados foram para as cidades de Porto Alegre e
Belo Horizonte, com os valores de R$37.741,7 e R$30.574,4 por ano de operagéo respectiva-
mente. Os piores retornos financeiros encontrados foram para as cidades de Cuiaba e Fortale-

za com os valores de R$21.319,4 e R$21.457,2 por ano de operagdo respectivamente.
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4.10.2 Analise do payback do sistema geotérmico.
Na Figura 38 sdo apresentados os resultados para o payback para implementacdo do
sistema geotérmico na planta com a execucdo dos furos para as estacas geotérmicas. A analise

foi realizada para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba.
Figura 38: Payback da operacéo do sistema geotérmico com perfuracdo dos furos para as
cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba.
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Os melhores payback’s encontrados foram para as cidades de Porto Alegre e Belo Ho-
rizonte com retorno de investimento previsto para 62 e 76 anos respectivamente. Os piores
payback’s encontrados foram para as cidades de Cuiaba e Fortaleza com retorno de investi-
mento previsto para 109 anos.

Na Figura 39 séo apresentados os resultados para o payback para implementacdo do
sistema geotérmico na planta com aproveitamento dos furos das fundacdes da edificacdo. A

analise foi realizada para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiabé.

Figura 39: Payback da operacdo do sistema geotérmico com aproveitamento das fundacdes

para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre, Fortaleza e Cuiaba.
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Os melhores payback’s encontrados foram para as cidades de Porto Alegre e Belo Ho-
rizonte com retorno de investimento previsto para 3 e 4 anos respectivamente. Os piores
payback’s encontrados foram para as cidades de Cuiaba e Fortaleza com retorno de investi-

mento previsto para 6 anos.
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5 CONCLUSOES

Este trabalho prop6s verificar o desempenho de um sistema de refrigeracdo de expan-
sdo indireta de grande porte com condensador geotérmico em comparagao com 0 mesmo siste-
ma com condensagdo convencional (torres de resfriamento evaporativo), para aplicagdo em
climas tropicais. Foram coletados dados experimentais obtidos em uma planta que opera com
condensacéo convencional, os quais possibilitaram a validacdo dos modelos matematicos para
0 condensador, compressor e torre de resfriamento. Para 0 modelo matematico do trocador de
calor geotérmico a validacéo foi realizada partir de dados disponiveis na literatura. Foi avalia-
da a performance energética, exergética, ambiental e financeira do sistema geotérmico compa-
rativamente com o sistema convencional, para as cidades de Belo Horizonte, Porto Alegre,

Cuiab4 e Fortaleza.

5.1 Conclusdo da Avaliacdo experimental dos efeitos da reducdo na temperatura da

agua de condensacdo no desempenho da planta

Foram estudados os ganhos técnicos e financeiros da redugdo na temperatura da dgua
de condensacgédo em sistemas de refrigeracdo com torre de resfriamento evaporativo tendo co-
mo base a planta de refrigeracdo objeto do estudo. Foram realizados dois testes reduzindo en-
tre eles a temperatura da dgua de saida da Torre de resfriamento em 2,5°C em condicdes psi-
cométricas semelhantes. Foi demonstrado que ao se reduzir a temperatura da dgua de conden-
sacao € possivel obter uma melhoria no COP médio do chiller em 28% e uma elevacdo do
COP médio da planta em 7% sendo que a reducdo na temperatura da dgua de condensacao se
mostrou mais vantajosa em pontos de maior demanda do sistema. Como resultados obteve-se
uma reducdo no consumo de energia elétrica na planta em torno de 7% gerando uma econo-
mia de R$16.300,00 por ano de operacdo. Valor pouco inferior ao verificado por Azevedo
(2019) que foi da ordem de 28% para reducdo no consumo de eletricidade. Conclui-se que a
implementacdo da reducdo da temperatura de condensacdo em plantas de refrigeracdo opera-
das por chiller’s proporciona redu¢do no consumo de energia elétrica na planta com possivel
aumento na vida operacional do chiller devido a reducdo nas temperaturas e pressdes na des-

carga dos compressores.
5.2 Concluséo sobre os modelos matematicos

Para o modelo do condensador demonstrou-se que o uso das correlagdes de Gnielinki
(fluido monofasico) e Butterworth (fluido bifasico) possibilitaram que os valores calculados

para a quantidade de calor trocado no condensador em funcdo dos valores experimentais fi-
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cassem na faixa de erro de £15%. Observou-se ainda, que os resultados obtidos pelo modelo

se comportassem de maneira uniforme em todas as faixas de demanda do chiller.

Para 0 modelo do compressor, os rendimentos volumétrico e global foram fixados em
0,50 e 0,63 respectivamente. Com esses valores de rendimento para maioria dos pontos estu-
dados, os resultados para a poténcia consumida no compressor e COP tedrico e experimental
ficaram na faixa de erro de £20%.

Para 0 modelo da Torre de resfriamento, demostrou-se que a partir do célculo do ba-
lanco de energia, possibilitou que os valores calculados quando comparados com os valores
experimentais para a temperatura de saida da torre ficassem dentro da faixa de erro de +5%.
Para 0 modelo do trocador de calor geotérmico, ao compara-lo com os dados experimentais
obtidos a partir da literatura, possibilitou que os valores calculados quando comparados para a
temperatura de saida do trocador ficassem dentro da faixa de erro de +6%. Conclui-se que 0s
modelos dos equipamentos propostos foram adequados para a simulacdo da operagédo da plan-

ta em estudo.

5.3 Conclusbes da avaliacdo comparativa da simulacdo da operacgdo dos sistemas geo-

térmico e convencional para o Brasil

Foi avaliada a viabilidade técnica e financeira da planta de refrigeracdo estudada com
trocador de calor geotérmico comparativamente com a planta com torre de resfriamento. Fo-
ram elaborados dois codigos de programacdo, um cddigo para operagdo da planta com torre
de resfriamento e um cddigo para operacdo da planta com trocador de calor geotérmico. Foi
simulada a operacdo com as duas configuracdes para quatro cidades brasileiras: Belo Hori-
zonte, Porto Alegre, Cuiaba e Fortaleza a partir dos dados meteorolégicos do ano de 2023.

Os resultados para anélise energética e exergética indicam que operacgdo da planta com
o0 trocador geotérmico € mais eficiente que a operacdo com sistema convencional. O sistema
geotérmico performou melhor nas cidades localizadas nas regides sul e sudeste do pais (Porto
Alegre e Belo Horizonte) cujos solos se apresentaram mais frios e umidades relativas mais
elevadas. Analisando os melhores cenarios para operacdo da planta com o sistema geotérmico
em comparagdo com o sistema convencional, houve melhoria em média de 10% nos valores
para energia consumida pela planta. Valor pouco inferior ao verificado por Kharseha et al.
(2015) e Avrif et al. (2019) que foi da ordem de 19% e 18% para redugéo no consumo de ele-
tricidade, respectivamente. Houve melhoria em meédia de 10% nos valores do COP da planta e
13% na eficiéncia exergética. Um fator contribuinte para melhoria da performance energética

e exergetica do sistema geotérmico foi & eliminagéo da torre de resfriamento nesta configura-
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cdo. Para a cidade de Cuiaba o sistema geotérmico apresentou 0s piores resultados, devido

primordialmente a alta temperatura do solo e baixa umidade relativa ambiente que proporcio-
nou melhoria na eficiéncia do sistema com torre de resfriamento.

Os resultados para analise ambiental indicam que a operacdo da planta com o sistema
geotérmico representa menor impacto ambiental comparativamente com a operacdo com 0
sistema convencional. Analisando os melhores cenérios, foi observada uma melhoria de 7,5%
no TEWI total e 10% na emissdo de gases e particulados. Os melhores resultados foram en-
contrados nas cidades de Porto Alegre e Belo Horizonte respectivamente.

Em todas as cidades avaliadas a opera¢do com sistema geotérmico proporcionou eco-
nomia financeira. O melhor payback encontrado foi a partir do aproveitamento do uso das
fundagdes para implementagdo das estacas trocadoras de calor, ja que o custo da escavacdo
dos pocos onera sobremaneira a implementacdo do sistema. O melhor retorno financeiro en-
contrado foi para cidade de Porto Alegre com 3 anos seguido de Belo Horizonte com 4 anos.

Conclui-se que a operacao da planta de refrigeracéo estuda com trocador de calor geo-
térmico pode proporcionar ganhos na eficiéncia energética e exergética com significativa eco-
nomia financeira além de ser ambientalmente mais correta. Foi observada uma melhoria na
vida util do chiller a partir da diminuicdo nas pressdes de condensacdo no compressor. Com-
provou-se que a implementacdo do sistema geotérmico torna-se mais viavel no momento da
construcdo da edificacdo, com o aproveitamento das fundagdes para montagem dos trocadores
de calor. A implementacdo do sistema em plantas e edificacdes existentes ndo se torna viavel
financeiramente devido aos altos custos envolvidos na escavacao de novos pogos.

A analise deste estudo, ndo considerou o potencial de saturacdo térmica do solo a par-
tir do uso dos trocadores de calor geotérmico. Como proposta de estudos futuros, seria rele-
vante verificar a viabilidade de implementacdo de um sistema hibrido (trocador geotérmico e
torre de resfriamento) apartir da avaliacdo do nivel de saturacdo térmica do solo advindo da
operacdo da planta.

Por fim, observa-se que os resultados desse trabalho foram importantes para avaliar
novas formas de otimizacdo operacional de plantas similares operadas em paises com clima
tropical com alta demanda de refrigeracdo anual, como a incorporagdo de um trocador de ca-

lor geotérmico a planta.
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APENDICE A - PROGRAMAS DE SIMULAGCAO

Cddigo para simulagdo da operacéo da planta na configuracdo com torre de resfriamento

# -*- coding: utf-8 -*-

Created on Tue Julh 2 10:16:54 2024

Programa simulag&o planta de refrigeracéo configuracéo torre de resfriamento
Chiller Trane -model RTAWA 125 - 420Kw de refrigeracdo

@author: Renato

from math import pi, log, exp, fabs

from CoolProp.CoolProp import PropsSI

from CoolProp.HumidAirProp import HAPropsSI
from ht import turbulent_Gnielinski, turbulent_Webb
from openpyx! import load_workbook

import colebrook

"Dados de entrada"

#Abrir a pasta

workbook = load_workbook('Torre_Porto Alegre.xIsx’)

sheet = workbook.active

#Para operar 0 cddigo é preciso atualizar as linhas 93 e XXX a XXX
"Parametros da planta”

Fluid="R22" #definicéo do fluido refrigerante

massa=2+*32.5 #32,5 kg por compressor

"Dados da 4gua no condensador"

Tea=273.15+(27.5) #K, temperatura de entrada da 4gua no condensador, chute inicial
Tsa=273.15+(33) #K, temperatura de saida da 4gua no condensador, chute inicial
Va=40/3600 #m?3/s, vazdo volumetrica total de 4gua de condensacao

"Dados da agua no evaporador - valores préximos a 120% de carregamento”
#Foi utilizado o valor com maior taxa de carregamento nos experimentos.
Te_ag=11.4+273.15

Te_sg=8.1+273.15

deltaT_w= (Te_ag-Te_sg) #K, dgua no evaporador

Ve=65/3600 #m?3/s, vazdo volumetrica total de 4gua de gelada
Tmag=(Te_ag+Te_sg)/2 #K, média da temperatura da agua gelada
W_bag=24000*0.6 #W, poténcia consumida na bomba de agua gelada
"Dados do ar atmosférico na regido da torre"

mv_ar=300/60 #m3/s, vazdo volumétrica do ar na torre de resfriamento

"Parametros do ciclo"

Tevap=273.15+(3) #K, temperatura de evaporacao

deltaT_sub= 4 #K, subresfriamento - média dos testes experimentais
deltaT_sup= 4 #K, superaquecimento - média dos testes experimentais

"Dados condensador"

#Dados condensador a 4gua - Tipo casco tubo
#Agua escoa no tubo interno

D_i=16/1000 #m, diametro interno do tubo
D_e=(16+2*2)/1000 #m, diametro externo do tubo
Lct=2.5*2 #m, comprimento do tubo - 02 trocadores
Nc=70 # nimero de tubos no condensador
D_c=0.26 #m, diametro do condensador

L_c=3.2*2 #m, comprimento do casco do condensador
k_c=396 #W/(m.K), condutividade térmica do cobre
p=0.023 #m, espacamento entre centros dos tubos
p_l=p

pt=p



Ncolunas=12

"Parametros do Compressor"

# Modelo CHHNO060G0069, Fabricante Trane

R=3600/60 #rev/s, rotacdo do compressor
Vc=(2)*(265/3600)/(R) #m?/rev, cilindrada para 1 compressor

"Eficiéncias do compressor"
eta_is=0.85 #eficiéncia isentropica
eta_v=0.5 #eficiéncia volumétrica
eta_g=0.63 #eficiéncia global

"Parametros de simulacéo"
DELTAI=500 # Passo de entalpia para as propriedades

NP=10*12 #nUmero de pontos de simulagdo

"Parametros adicionais"
9=9.81 #m/s?

"Parametros de entrada trocador de calor geotérmico”

NF=140

Lf=45 #m, comprimento do furo

L_g=Lf #m, tubo duplo U

#V_g=(40/3600)/NF #m3/s

Deg=32/1000 #m, diametro interno do tubo

tg=2.9/1000 #m, espessura do tubo

Dig=Deg-2*tg

#Tewg=33+273.15 #K, temperatura de entrada da agua no solo
Tsg=19.7+273.15 #K, temperatura do solo

Rtot2=(0.14+0.13+0.10+0.12)/4 #m.K/W, resistividade conjunto, referencia do trabalho de S&o Paulo

"Parametros para analise ambiental”

Perda=3/100 #Perda anual de fluido refrigerante, Makhnatch,2014
Rec=0.7 #fator de recuperagdo. Best practice, 2012

Tempo=15# anos, tempo de vida. Makhnatch,2014

Beta=0.082 #kgCO2/kWh

T_ope=8 #h, tempo de operagdo diario

D_ope=240 #1/ano, dias de opera¢do no ano

D_mes=20 #1/ano, dias de operacdo no més

GWP=1900

mu_s02=0.39/(10**3) #kg por kWh de SO2, Dai et al. (2020)
mu_nox=0.36/(10**3) #kg por kWh de NOx , Dai et al. (2020)
mu_pm25=0.2035/(10**3) #kg por kWh de PM2.5 , Dai et al. (2020)
mu_pm10=0.348/(10**3) #kg por kWh de PM10 , Dai et al. (2020)

eta_grid=0.92 #eficiencia da rede de transmissédo elétrica , Dai et al. (2020)

"Dados do ambiente para analise exergética - estado morto™
phi_arambm=0.5 #umidade do ar ambiente

Patmm=101300 #Pa, pressdo atmosférica, considerando Belo Horizonte
Tambm=25+273.15 #K, temperatura ambiente

"Extrair os valores das colunas da planilha de dados de entrada"

Patm = [] #mB, temperatura de entrada da 4gua condensador

Tamb = [] #°C, temperatura de bulbo seco ambiente

phi_aramb= [] #%, umidade relativa do ar

for row in range(10, 130): #linhas 10 a 129
cell_value_pa = sheet[f'C{row}].value #Pressdo atmosférica
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Patm.append(cell_value_pa)

cell_value_ta = sheet[f'D{row}'].value #Temperatura ambiente
Tamb.append(cell_value_ta)

cell_value_phi = sheet[f'E{row}".value # Umidade
phi_aramb.append(cell_value_phi)

"Dados relativos ao sistema de transporte de agua”
eta_p=0.65 #rendimento da bomba

d_tp=0.1023 #m, tubo de ago carbono 4" SCH40
e_ruga=0.045 #mm, Rugosidade da tubulacéo de aco
e_rugp=0.0247 #mm, Rugosidade da tubulacéo de polietileno

#Dados de entrada torre

delta_hc=2 #mca, perda de carga no condensador

L_to=95*2 #m, comprimento da tubulacéo de dgua de condensagéo usando torre
Des_g=3.5 #m, desnivel geométrico torre

eta_torre=0.7

W_vt=5500 #W, poténcia consumida nos ventiladores da torre

#Dados de entrada trocador de calor geotérmico
delta_ht=3 #mca, perda de carga na torre

L_tgl=(95+200)*2 #m, comprimento da tubulacdo de 4gua de condensacéo usando trocador geotérmico trecho comum

L_tg2=Lf*2 #m, comprimento da tubulacéo de 4gua de condensacéo usando trocador geotérmico trecho comum
d_tg=0.125 #m, diametro trocador de calor geotérmico

"Fungdes"

“"Calculo transferencia de calor no condensador”

"Funcdo para o trocador de calor geotérmico™

def geotermico(Patm, Tewg, Tsg, V_w):
global NF, L_g, Dig, Deg, Rtot2
Tmw=(Tewg+Tsg)/2
rho_w=PropsSI('D','T', Tmw,'P', Patm,'Water") #kg/m3, massa especifica media da agua
mu_w=PropsSI('V', T", Tmw,'P', Patm,"water") #Pa.s, viscosidade media da agua
Pr_w=PropsSI(PRANDTL','T", Tmw,'P', Patm,'Water) #Numero de Prandtl
Cp_w=PropsSI('C','T",Tmw,'P', Patm,'Water') #J/(kgK), calor especifico a pressdo constante
k_w=PropsSI(CONDUCTIVITY", T, Tmw,'P’, Patm,'Water') #W/(m.K), condutividade térmica media da agua

m_w=V_w*rho_w

Rew=4*m_w/(pi*Dig*mu_w)

f=(0.79*log(Rew)-1.64)**(-2)

if Rew>2300:
Nu_d= turbulent_Webb(Rew, Pr_w, f)
h=Nu_d*k_w/Dig

else:
Nu_d=3.66+(0.0668*(Dig/L_g)*Rew*Pr_w)/(1+0.04*((Dig/L_g)*Rew*Pr_w)**(2/3))
h=Nu_d*k_w/Dig

Rtotl=1/(pi*Dig*h)
Rtot=Rtotl+Rtot2
Tow=Tsg-(Tsg-Tewg)*exp(-L_g/(m_w*Cp_w*Rtot))

m_makeup =0
S_g_torre=0
T_sar=0
m_ar=0

omega_sar=0
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return Tow, m_makeup, S_g_torre, T_sar, m_ar, omega_sar

"Func&o para a torre de resfriamento"
def Torre(Tea, Tamb,m_ag,phi_aramb,Patm):
global mv_ar, eta_torre, W_vt

T4=(Tea-1.5) #K, temperatura do ar tmido, ponto 4

phi_sar=0.90 #umidade relativa do ar Gmido, ponto 4

h_sar=HAPropsSI('H','T", T4,'R",phi_sar,'P',Patm) #J/kg, entalpia maxima no ponto 4
s_sar=HAPropsSI('S','T', T4,'R',phi_sar,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 4
omega_sar=HAPropsSI('W','T', T4,'R",phi_sar,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 4
T_sar=T4

rho_ar=PropsSI('D','T', Tamb,'P', Patm, "air") #kg/m3, massa especifica do ar na entrada da torre

hea=PropsSI('H','T", Tea,'P', Patm, "water") #J/kg, entalpia do fluido no ponto 1
h_ear=HAPropsSI('H','T",Tamb,'R’",phi_aramb,'P',Patm) #J/kg, entalpia do fluido no ponto 3
h5=PropsSI("H','T', Tamb,'P', Patm, "water") #J/kg, entalpia do fluido no ponto 5
sea=PropsSI('S','T', Tea,'P', Patm, "water") #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 1
s_ear=HAPropsSI('S','T', Tamb,'R',phi_aramb,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 3
s5=PropsSI(‘'S','T",Tamb,'P', Patm, "water") #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 5

omega_ear=HAPropsSI('W','T', Tamb,'R",phi_aramb,'P',Patm) #kg(agua)/kg(ar seco), razdo de mistura ponto 3

#omega_sarmax=HAPropsSI('W','T',Tamb,'R",1,'P',Patm) #kg(agua)/kg(ar seco), razdo de mistura maxima no ponto 4

#omega_sar=omega_ear+ eta_torre*(omega_sarmax-omega_ear)#kg(agua)/kg(ar seco), razéo de misutura ponto 4

#h_sarmax=HAPropsSI("H','T',Tamb,R',1,'P',Patm) #J/kg, entalpia maxima no ponto 4
#h_sar=h_ear+eta_torre*(h_sarmax-h_ear) #j/kg, entalpia do fluido no ponto 4
#s_sar=HAPropsSI('S','H',h_sar,'W',omega_sar,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 4
#T_sar=HAPropsSI('T','H',h_sar,'W',omega_sar,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 4

m_ar=rho_ar*mv_ar #kg/s, vazao massica de ar

hsw=hea-(m_ar/m_ag)*(h_sar-h_ear-(omega_sar-omega_ear)*h5)

Tws=PropsSI('T','H',hsw,'P', Patm, "water") #K, Temperatura da 4gua no ponto 2
s_ws=PropsSI('S','H',hsw,'P', Patm, "water") #J/kg.K, entropia da 4gua no ponto 2

m_makeup=m_ar*(omega_sar-omega_ear)

S_g_torre=(m_ag*s_ws+m_ar*s_sar)-(m_ag*sea+m_ar*s_ear+m_makeup*s5) # W/K, geracdo de entropia na torre

return Tws, m_makeup, S_g_torre, T_sar, m_ar, omega_sar

"Funcéo para calcular o coeficiente de transferéncia de calor (escoamento monofasico)"
def tc1fase(Fluid, T, P, m_dot, D):

mu=PropsSI('V','T",T,'P", P, Fluid) #Pa.s
Pr=PropsSI('PRANDTL','T", T,'P", P, Fluid) #Numero de Prandtl
k=PropsSI(CONDUCTIVITY', T'T,P', P,Fluid) #W/(m.K)
Re=m_dot*4/(mu*pi*D)
f=(0.79*log(Re)-1.64)**(-2)
if Re>2300:
return turbulent_Gnielinski(Re, Pr, f)*k/D
else:
return 4.354*k/D
""Funcdo p/ calcular o coeficiente de transferéncia de calor durante a condensagao(escoamento Bifasico)""
def cond_butterworth(Fluid, m_dot, x, Tsat, D_h_cond, q):
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global p_lI, pt, Lct, g, Nc
#Propriedades
k_L=PropsSI(CONDUCTIVITY"'Q",0,'T", Tsat,Fluid) #W/(m.K), condutividade térmica liquido
mu_L=PropsSI('V','Q",0,'T", Tsat, Fluid) #Pa.s, viscosidade liquido
#mu_V=PropsSI('V','Q",1,'T", Tsat, Fluid) #Pa.s, viscosidade vapor
i_vI=PropsSI('H','Q",1,'T", Tsat, Fluid)-PropsSI('H','Q",0,'T", Tsat, Fluid)
#Cp_w=PropsSI('C','T', Tsat,'Q’, 0,'Water") #J/(kgK), calor especifico a pressdo constante
#Pr_L=PropsSI(PRANDTL','Q",0,'T", Tsat,Fluid) #Numero de Prandtl
rho_L=PropsSI('D','Q",0,'T", Tsat, Fluid) #kg/m3, massa especifica do liquido
rho_v=PropsSI('D','Q",1,'T", Tsat, Fluid) #kg/m3, massa especifica do vapor
#Calculos
w=(p_I*pt-(pi*D_h_cond**2)/4)/p_1|
Am=w*Nc*Lct
u_v=m_dot/(rho_v*Am)
Re=(rho_L*u_v*D_h_cond)/mu_L
h_sh=0.59*(k_L/D_h_cond)*Re**0.5 #W/m2K
"Loop para calculo da temperatura na parede™
erro_p=100 #erro temperatura da parede
i=0 #contador temperatura da parede
deltaT_rp=3.0
T_par=Tsat-deltaT_rp
while erro_p>0.01 and i<100:
h_1=0.728*(k_L/D_h_cond)*(((rho_L*(rho_L-rho_v))*g*i_vI*D_h_cond**3)/(mu_L*(deltaT_rp)*k_L))**0.25 #W/m2K
N=Nc
#h_n=h_1*Ncolunas**(-1/6)
h_n=((0.5*h_sh**2)+(0.25*h_sh**4+h_1**4)**0.5)**0.5*(N**(5/6)-(N-1)**(5/6))
Tant=T_par
T_par=(q)/h_n+Tsat
deltaT_rp=Tsat-T_par
if deltaT_rp<0:
deltaT_rp=1
=i+l
erro_p=abs(T_par-Tant)
return h_n
""Funcdo para calcular as propriedades médias do condesador"**"
def condensador(Fluid, i_in, i_out, P, m_dot, D_h_cond, L, q):
global DELTAI
N_max=(1E6)/DELTAI
#G=m_dot/(pi*D**2/4)
i_I=PropsSI('H','P',P,'Q",0,Fluid) #J/kg, entalpia do liquido
i_v=PropsSI('H','P',P,'Q",1,Fluid) #J/kg, entalpia do vapor
#rho_L=PropsSI('D','P',P,'Q",0,Fluid) #kg/m3, densidade liquido
#rho_v=PropsSI('D','P',P,'Q",1,Fluid) #kg/m3, densidade vapor
#mu_L=PropsSI('V','Q",0,'P", P, Fluid) #Pa.s, viscosidade liquido
#mu_v=PropsSI('V','Q",1,'P", P, Fluid) #Pa.s, viscosidade vapor
T_sat=PropsSI('T','Q",1,'P", P, Fluid) #K, temperatura saturagéo
h_bar=0
#rho_bar=0
k=0
i=i_in
while (i>=i_out) and (k<N_max):
if (i>i_v):
T=PropsSI('T'H"i,’P', P, Fluid)
if abs(T-T_sat)<0.1:
T=T+0.1
h=tc1fase(Fluid, T, P, m_dot, D_h_cond)
h_bar=h+h_bar
#rho_bar=rho_bar+PropsSI('D','H",i,'P", P, Fluid)

else:
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if (i<i_l):
T=PropsSI('T','H",i,’P", P, Fluid)
if abs(T-T_sat)<0.1:
T=T+0.1
h=tc1fase(Fluid, T, P, m_dot, D_h_cond)
h_bar=h+h_bar
#rho_bar=rho_bar+PropsSI('D','H'i,'P', P, Fluid)
else:
x=(i-i_l)/(i_v-i_l)
#T=PropsSI('T",'H",i,'P', P, Fluid) #calculo da temperatura media
#T_bar=T+T_bar #calculo da temperatura media
h=cond_butterworth(Fluid, m_dot, x, T_sat, D_h_cond, q)
h_bar=h+h_bar
#alpha=fv(x,rho_L,rho_v,G,D,mu_L,mu_v)
#rho_bar=rho_bar+alpha*rho_v+(1-alpha)*rho_L
i=i-DELTAI
k=k+1
h_bar=h_bar/k
#rho_bar=rho_bar/k
h_avg=h_bar

return h_avg

"Funcdo para analise exergética"
def exergetica(Tcond, Tevap, W_c, Qe, Qc, i1, i2, i3, i4, s1, s2, s3, s4, m_r, m_r1, m_a, Tea, Tsa, Pa, Sistema, delta_P, W_bac, S_g_torre,
m_gelada, T_sar, m_ar, omega_sar):

global Tmag, phi_arambm, Patmm, Tambm, Tsg, Te_sg, W_bag
TO_e=Tmag
TO_c=Tambm #temperatura do estado de referéncia
#Componentes principais do ciclo
Ed_comp=m_r1*((i1-i2)-T0_c*(s1-s2))+W_c #W, exergia destruida no compressor
Ed_cond=m_r*((i2-i3)-TO_c*(s2-s3))-Qc*(1-(T0_c/Tcond)) #W, exergia destruida no condensador
Ed_evap=fabs(m_r*((i4-i1)-T0_e*(s4-s1))+Qe*(1-(TO_e/Tevap))) #W, exergia destruida no evaporador
Ed_dx=m_r*((i3-i4)-T0_c*(s3-s4)) #W, exergia destruida no dispositivo de expansdo
i_ent=PropsSI('H','P',Pa, T', Tea, water’) #J/kg, entalpia na entrada da 4gua
s_ent=PropsSI('S','P',Pa, T', Tea,'water') #J/kgK, entropia na entrada da dgua

#Torre ou trocador de calor geotérmico

if Sistema == 1: #torre
Ed_torgeo=TO_c*S_g_torre
#Ventilador
Deltap_v=250 #Pa, pressao no ventilador
i_ev=HAPropsSI('H', T, T_sar,'R',omega_sar,'P',Pa) #J/kg, entalpia na entrada do ar no ventilador
i_sv=HAPropsSI('H','T", T_sar,'R',omega_sar,'P',Pa+Deltap_v) #J/kg, entalpia na saida do ar no ventilador
s_ev=HAPropsSI('S','T", T_sar,'R',omega_sar,'P',Pa) #J/kg.K, entropia na entrada do ar no ventilador
s_sv=HAPropsSI('S','T', T_sar,'R',omega_sar,'P',Pa+Deltap_v) #J/kg.K, entropia na saida do ar no ventilador
Ed_vent=m_ar*((i_ev-i_sv)-T0_c*(s_ev-s_sv))+W_vt #W, exergia destruida na torre

if Sistema == 2: #geotérmico
i_sai=PropsSI('H','P',Pa,'T", Tsa,'water') #J/kg, entalpia na saida da agua
s_sai=PropsSI('S','P',Pa,'T', Tsa,'water') #J/kgK, entropia na saida da agua
Ed_torgeo=m_a*((i_ent-i_sai)-TO_c*(s_ent-s_sai))-Qc*(1-(TO_c/Tsg)) #W, exergia destruida no trocador de calor geotérmico
Ed_vent=0

#Bombas

#Bomba de 4gua de condensacéo

i_ebac=i_ent #J/kg, entalpia na entrada da bomba de &gua de condensagao
s_ebac=s_ent #J/kgK, entropia na entrada da bomba de 4gua de condensagéo
P_sbhac=Pa+delta_P # pressdo na saida da bomba de 4gua de condensacédo
i_sbac=PropsSI('H','P',P_sbac, T', Tea,'water') #J/kg, entalpia na saida da agua
s_sbac=PropsSI('S','P',P_sbac, T, Tea,'water') #J/kg, entalpia na saida da agua
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Ed_bac=m_a*((i_ebac-i_sbhac)-T0_c*(s_ebac-s_sbac))+W_bac #W, exergia destruida na bomba de agua de condensagao
#Bomba de 4gua de condensacdo

i_ebag=PropsSI(‘"H','P",Pa,'T", Te_sg,'water’) #J/kg, entalpia na entrada da bomba &gua gelada

s_ebag=PropsSI('S','P',Pa,'T", Te_sg,'water’) #J/kgK, entropia na entrada da bomba agua gelada
i_sbag=PropsSI("H','P',P_shac,'T', Te_sg,'water’) #J/kg, entalpia na saida da bomba de agua gelada
s_shag=PropsSI('S','P',P_sbac, T, Te_sg,'water’) #J/kgK, entropia na saida da bomba de 4gua gelada
Ed_bag=m_gelada*((i_ebag-i_sbag)-TO_c*(s_ebag-s_sbag))+W_bag #W, exergia destruida na bomba de 4gua de condensagdo

Ed_tot=Ed_comp+Ed_cond+Ed_evap+Ed_dx+Ed_torgeo+Ed_bac+Ed_bag+Ed_vent #W, exergia destruida total
Perc_comp=Ed_comp/Ed_tot # percentual da exergia do compressor na exergia total
W_tot=W_c+W_vt+W_bac+W_bag

eta_ex=1-(Ed_tot/W _tot) #eficiéncia exergética

return Ed_comp, Ed_cond, Ed_evap, Ed_dx, Ed_torgeo, Ed_bac, Ed_bag,Ed_vent, Ed_tot, eta_ex, Perc_comp

def ambiental(E_a):
global massa, Perda, Rec, Tempo, Beta, T_ope, D_ope, GWP, mu_s02, mu_nox, mu_pmz25, mu_pm10, eta_grid
#Analise TEWI - CO2
Tewi_d=(GWP*massa*Perda*Tempo+GWP*massa*(1-Rec))/1000 #tCO2, emissdes diretas
#E_a=(D_ope*T_ope)*(W_c/1000)/eta_grid #kWh/ano, na operagao
Tewi_i=(E_a*Beta*Tempo)/1000 #tCO2, emissdes indiretas
Tewi=Tewi_d+Tewi_i #tCO2
Perc_d=(Tewi_d/Tewi)*100 #Percentual da emissdo direta no TEWI

#Analise SO2
em_s02= mu_so2*E_a/eta_grid #kgSO2 emitidas por ano

#Analise NOx
em_nox= mu_nox*E_a/eta_grid #kgNOx emitidas por ano

#Analise PM2.5
em_pm25 = mu_pm25*E_a/eta_grid #kgPM2.5 emitidas por ano

#Analise PM10
em_pm10= mu_pm10*E_a/eta_grid #kgPM10 emitidas por ano

return Tewi_d, Tewi_i, Tewi, Perc_d, em_s02, em_nox, em_pm25, em_pm10
"Poténcia consumida na bomba"
def potenciabomba(Tea, Tsa,P_bac):
global delta_hc, L_to, Des_g, delta_ht, L_tg1, L_tg2, eta_p, Va, d_tg, d_tp, e_ruga, e_rugp, W_vt, NF
T_wm=(Tea+Tsa)/2
if Sistema == 1: #torre
mu_w=PropsSI('V','T", T_wm,'P',P_bac,'water') #Pa.s, viscosidade da 4gua
rho_w=PropsSI('D','T",T_wm,'P', P_bac,'water’) #kg/m?, massa especifica da agua
V=4*Val(pi*d_tp**2)

Re_w=(rho_w*V*d_tp)/mu_w

if Re_w>2300:
f = colebrook.sjFriction(Re_w, e_ruga) #fator de atrito

else:
f=64/Re_w
deltaPf_1=(f*(L_to/d_tp)*rho_w*(\V**2)/2)*1.2 #20% de perda localizada

delta_P=deltaPf_1+delta_ht+delta_hc

W_p=Va*(delta_P)/(eta_p) # W, poténcia consumida pela bomba d'agua
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W_torre=W_vt

if Sistema == 2: #geotérmico

mu_w=PropsSI('V','T",T_wm,'P',P_bac,'water’) #Pa.s, viscosidade da dgua

rho_w=PropsSI('D',T",T_wm,'P', P_bac,'water’) #kg/m3, massa especifica da 4gua

#Parte comum
V=4*Val(pi*d_tp**2)
Re_w=(rho_w*V*d_tp)/mu_w

if Re_w>2300:

f = colebrook.sjFriction(Re_w, e_ruga) #fator de atrito

else:
f=64/Re_w
deltaPf_1=(f*(L_tgl/d_tp)*rho_w*(V**2)/2)*1.25 #25% de perda localizada

#Em cada furo
V2=4*(Va/NF)/(pi*d_tg**2)
Re_w2=(rho_w*V2*d_tg)/mu_w

if Re_w2>2300:

f = colebrook.sjFriction(Re_w2, e_rugp) #fator de atrito

else:
f=64/Re_w
deltaPf_2=(f*(L_tg2/d_tg)*rho_w*(V**2)/2)*1.2 #20% de perda localizada

#Calculo da poténcia
delta_P=deltaPf_1+deltaPf_2+delta_hc

W_p=Va*(delta_P)/(eta_p) # W, poténcia consumida pela bomba d'agua
W_torre=0
return W_p, W_torre, delta_P

"Célculos Geométricos do condensador"

A_rc=(pi*D_e*Lct)*Nc #mz2, Area do tubo externo do condensador - contato com fluido refrigerante
A_w=(pi*D_i*Lct)*Nc #m2, Area do tubo interno do condensador - contato com agua
A_ri=(pi*D_i**2)/4

A_tc=A_rc

"Criando arrays para iteracéo"

P_c=[0]*NP #Presséo de condensacédo

T_a=[0]*NP #Temperatura de retorno da agua

Dx=[0]*NP

Da=[0]*NP

k=0 #contador para variar dados ambientes

erro_m=100 #erro balanco de energia condensador

erro_t=100 #temperatura de retorno da 4gua (trocador geotérmico ou torre)
E_h=0
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Volume_wd=0

"Criando vetores para gravar os valores"
aa=[]
ab=[]
ac=[]
ad=[]
ae=[]
af=[]
ag=[]
ah=[]
ai=[]
aj=[]
ak=[]
al=[]
am=[]
an=[]
ao=[]
ap=[]
ag=[]
ar=[]
at=[]
au=[]
av=[]
aw=[]
ax=[]
ay=[]
az=[]
ba=[]
bb=[]
be=[]
bd=[]
be=[]
bf=[]
bg=[]
bh=[]
bi=[]
bj=[]
bk=[]
bl=[]
bm=[]
bn=[]
bo=[]
bp=[]
ba=[]
br=[]

for k in range(NP):
j=0 #contador para sistema de refrigeracéo
b=0 #contador para calcular temperaturas (torre e geotérmico)
erro_t=100
Tea=273.15+(27.5) #K, temperatura de entrada da 4gua no condensador, chute inicial
Tsa=273.15+(33) #K, temperatura de saida da dgua no condensador, chute inicial

T_a[k]=Tea #vetor para o calculo da temperatura de saida (torre ou TC geotérmico)

“Taxa de transferéncia de calor no evaporador de referéncia”

Cp_wg=PropsSI('C','T',Tmag,'P', Patm[k]*100,'Water") #J/(kgK), calor especifico da agua da pressdo constante
rho_ag=PropsSI('D','T', Tmag,'P', Patm[k]*100,'Water") #kg/m3, massa especifica da agua
m_gelada=rho_ag*Ve

Qevapl=(m_gelada)*Cp_wg*deltaT_w
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“Calculando parametros do evaporador"

T1=Tevap+deltaT_sup

P_evap=PropsSI('P','T", Tevap,'Q", 1, Fluid) #Pa, pressao de evaporacao

P1=P_evap #Pa, pressao suc¢do compressor

rhol=PropsSI('D', T, T1,'P', P1, Fluid) #kg/m3, massa especifica succao compressor
i1=PropsSI('H','T", T1,'P', P1, Fluid) #J/kg, entalpia na suc¢ao compressor
s1=PropsSI('S','T",T1,'P', P1, Fluid) #J/(kgK), entropia suc¢ao compressor

P4=P_evap #Pa, pressdo saida dispositivo de expanséo

while b<100 and erro_t>0.5:

#Calculos temperatura de retorno da agua
"Célculo da vazdo massica de agua”
if b>0:
Tma=(T_a[b-1]+Tsa)/2
else:
Tma=(T_a[b]+Tsa)/2

Cp_w=PropsSI(‘'C','T',Tma,'P', Patm[k]*100,'Water") #J/(kgK), calor especifico da agua da presséo constante
rho_a=PropsSI('D','T',Tma,'P', Patm[k]*100,'Water") #kg/m3, massa especifica da agua

m_a=Va*rho_a #kg/s, vazdo massica de agua no condensador

V_w=Va/NF #vazdo volumétrica por furos para o trocador geotérmico

Tiw=Tsa # temperatura de entrada da dgua na torre ou no trocador de calor geotérmico

"Retirar 0 comentario se operagdo no modo geotérmico™

#[Tow,m_makeup, S_g_torre, T_sar, m_ar, omega_sar]=geotermico(Patm[k]*100, Tiw, Tsg, V_w) # temperatura de saida da dgua do
trocador de calor geotérmico

#Sistema=2

"Retirar 0 comentario se operagdo com torre de resfriamento”

[Tow, m_makeup, S_g_torre, T_sar, m_ar, omega_sar]=Torre(Tiw,Tamb[k]+273.15,m_a,phi_aramb[k]/100,Patm[k]*100) # tempera-
tura de saida da 4gua na torre

Sistema=1

T_a[b]=Tow

"Estimativa inicial de pressdo”

P_c[0]=PropsSI('P','T",T_a[b]+10,'Q", 0, Fluid) #"chute inicial da pressao de condensagéo"
#P_c[0]=PropsSI('PCRIT',Fluid) #Pressao critica

P_c[1]=P_c[0]*0.9

if j>2:
P_c[0]=P_c[j]
P_c[1]=P_c[0]*0.9
j=0

while j<100 and erro_m>0.1:
P2=P_c[j] #Pa, pressédo de condensagdo
r_c=P2/P1 #razdo de compresséo
"Propriedades pontos 2 e 3"
i2s=PropsSI('H','S",;s1,'P", P2, Fluid) #J/(kgK), processo isentropico
i2=(i2s-i1)/eta_is+il #J/(kgK), entalpia descarga compressor
T2=PropsSI('T','P',P2,'H, i2, Fluid) #K, temperatura descarga compressor
s2=PropsSI('S','P',P2,'H", i2, Fluid) #J/(kgK), entropia descarga compressor
T_cond=PropsSI(‘'T",'P',P2,'Q", 0, Fluid) #K,temperatura condensacéo
P3=pP2
T3=T_cond-deltaT_sub #K,temperatura saida condensador
rho3=PropsSI('D','T", T3,'P', P3, Fluid) #kg/m?3, massa especifica entrada DE
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i3=PropsSI('H','T", T3,'P', P3, Fluid) #J/(kgK), processo isentropico

s3=PropsSI('S','T',T3,'P', P3, Fluid) #J/(kgK), entropia na entrada do dispositivo de expansdo
i4=i3 #processo isentropico
s4=PropsSI('S','H',i4,'P', P4, Fluid) #J/(kgK), entropia na saida do dispositivo de expansdo

"Vazéo méassica de fluido refrigerante”

m_rl=rhol*R*Vc*eta_v #vazdo massica gerada pelo compressor
m_r=Qevapl/(i1-i4) #vazdo massica circulante

V_r=m_r*rhol #m?3/s, vaz&o volumétrica na aspiragdo do compressor
Carr=100*(1-(m_r1-m_r)/m_rl) #Carregamento

Qf=m_r*(i2-i3) #W, Transferencia de calor do fluido refrigerante no condensador
#Qf=m_a*Cp_w*(Tsa-T_a[b]) #W, Transferencia de calor do fluido refrigerante no condensador
gq=Qf/A_tc #W/m?2 # Taxa de transferencia de calor no condensador (experimental)

if T3==T2:
Cp=10**12
else:

Cp=abs((i2-i3)/(T2-T3)) #Cp do R22
C_dot_1=m_a*Cp_w
C_dot_2=m_r*Cp
C_min=min(C_dot_1,C_dot_2)
C_max=max(C_dot_1,C_dot_2)
Cr=C_min/C_max
Q_max=C_min*(T2-T_a[b])
Xi_a=Qf/Q_max
"Calculo do coeficiente de transferéncia de calor da agua”
h_w=tc1fase(‘water', Tma, Patm[k]*100, m_a/Nc, D_i) # coeficiente convectivo da 4gua
"Célculo do coeficiente de transferéncia de calor do fluido refrigerante™
D_h=D_e+(p-D_e) #m, didmetro hidraulico do fluido refrigerante
h_cond=condensador(Fluid, i2, i3, P2, m_r, D_h, Lct, q)
"Calculo do coeficiente global no evaporador"
Ua=((1/(h_cond*A_rc))+(log(D_e/D_i)/(2*pi*k_c*Lct))+(1/(h_w*A_w)))**(-1)
Ntu=Ua/C_min
Xi_b=2*(1+Cr+((1+Cr**2)**0.5)*((1+exp(-Ntu*(1+Cr**2)**0.5))/(1-exp(-Ntu*(1+Cr**2)**0.5))))**(-1) #Incropera
Dx[j]=xi_a-xi_b
erro_m=abs(Dx[j]/xi_a*(100))
j=it1
P_crit=PropsSI('PCRIT",Fluid) #Pressao critica
#Utilizando um método matematico para acelerar a convergéncia do modelo
if j>1:

P_c[j]=P_c[j-1]-((P_c[i-11-P_c[j-2])*(Dx[j-1]/(Dx[j-1]-Dx[j-2]))) #Método da secante
if P_c[j]>P_crit:

P_c[j]=P_crit*0.95
if P_c[jl==P_c[j-1]:

j=101

if T_a[b]==T a[b-1]:
b=101

#Ajuste na temperatura de saida da dgua
Tsa_a=Tsa
Tsa=T_a[b]+Qf/(m_a*Cp_w)
Da[b]=Tsa_a-Tsa

erro_t=Da[b]

b=b+1

j=0

erro_m=100

P_bac=Patm[k]*100 #Estimativa de presséo para calculo das propriedades
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“Célculo do COP, potencia compressor e taxas de transferéncia de calor"
Tea=T_a[b-1] #Temperatura de entrada da 4gua no condensador

"Célculo da poténcia consumida na bomba de &gua de condensagado™
#P_bac=Patm[k]*100 #Estimativa de pressédo para célculo das propriedades

[W_bac, W_torre, delta_P]=potenciabomba(Tea, Tsa,P_bac)
W_c=m_r1*(i2-il)/eta_g # W, poténcia consumida pelo compressor

Qe=m_r*(i1-i4) # W, taxa de transferéncia de calor no evaporador

Qc=m_r*(i2-i3) # W, taxa de transferéncia de calor no condensador

Cop=Qe/W_c # COP do equipamento

W_tot=W_c+W_bac+W_bag+W_torre #W, poténcia total consumida no sistema
Cop_s=Qe/W_tot #COP do sistema

Cop_t=(i1-i4)/(i2-i1) # COP teérico do ciclo

E_h=E_h+(W_tot/1000)/eta_grid #kWh/ano, na operacéo

“Célculo do volume diério de 4gua de make up"
rho_wmk=PropsSI('D', T, Tamb[k]+273.15,'P', Patm[k]*100,'water’) #kg/m3, densidade da 4gua de make up
Volume_wh=(m_makeup/rho_wmk)*3600 #m3, volume de 4gua de make up por hora

"Anélise Financeira"

#Dados de entrada

trw=30 # Tarifa m3 de agua da concessondria (R$)
tre=0,79 #Tarifa kwh de eletricidade concessonaria(R$)

Cw=Volume_wh*D_ope*T_ope*trw #Custo consumo anual 4gua (R$)
Ce=E_a*D_ope*T_ope*trw #Custo consumo anual de eletricidade (R$)

“Andlise exergética"
[Ed_comp, Ed_cond, Ed_evap, Ed_dx, Ed_torgeo, Ed_bac, Ed_bag,Ed_vent, Ed_tot, eta_ex, Perc_comp] =exergetica(T_cond, Tevap,
i1,i2,1i3,i4, s1, 52, s3, s4, m_r, m_rl, m_a, Tea, Tsa, Patm[k]*100, Sistema, delta_P, W_bac, S_g_torre, m_gelada, T_sar, m_ar, ome-

aa.append(W_c)
ab.append(Qc)
ac.append(Qe)
ad.append(Cop)
ae.append(Cop_s)
af.append(Cop_t)
ag.append(m_r)
ah.append(m_r1)
ai.append(Carr)
aj.append(Tea-273.15)
ak.append(Tsa-273.15)
al.append(T2-273.15)
am.append(T_cond-273.15)
an.append(il)
ao.append(i2)
ap.append(i3)
ag.append(i4)
ar.append(P_evap)
at.append(P2)
au.append(V_r)
av.append(W_bac)
aw.append(Volume_wh)
ax.append(Ed_comp)
ay.append(Ed_cond)
az.append(Ed_evap)
ba.append(Ed_dx)
bb.append(Ed_torgeo)
bc.append(Ed_bac)
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bd.append(Ed_bag)

be.append(Ed_vent)
bf.append(Ed_tot)
bg.append(eta_ex)
bh.append(Perc_comp)
br.append(W_tot)

k=k+1

"Anélise ambiental"
E_a=E_h*D_mes

[Tewi_d, Tewi_i, Tewi, Perc_d, em_so2, em_nox, em_pm25, em_pm10]=ambiental (E_a)

print (‘'W_bac',W_bac,'W_c',W_c,'Qe’',Qe,'Cop',Cop, Tea', Tea-273.15, Tsa', Tsa-273.15, 'exergia’, Ed_comp, Ed_cond, Ed_evap, Ed_dx,

Ed_tot, eta_ex, 'ambiental’, Tewi_d, Tewi_i, Tewi, Perc_d, em_s02, em_nox, em_pm25, em_pm10)

bi.append(Tewi_d)
bj.append(Tewi_i)
bk.append(Tewi)
bl.append(Perc_d)
bm.append(em_so2)
bn.append(em_nox)
bo.append(em_pm25)
bp.append(em_pm10)
bg.append(E_a)

#Definir valores nas células correspondentes
def set_column_values(column, values):
for i, value in enumerate(values, start=10): # Comegar a partir da linha 10
sheet[f'{column}{i}] = value

#Definir os valores em suas respectivas colunas
set_column_values('G’, aa)
set_column_values('H', ab)
set_column_values('I', ac)
set_column_values('J', ad)
set_column_values('K', ae)
set_column_values('L', af)
set_column_values('M", ag)
set_column_values('N’, ah)
set_column_values('O", ai)
set_column_values('P', aj)
set_column_values('Q’, ak)
set_column_values('R’, al)
set_column_values('S', am)
set_column_values(‘T", an)
set_column_values('U’, ao)
set_column_values('V', ap)
set_column_values('W', aq)
set_column_values('X', ar)
set_column_values('Y", at)
set_column_values('Z', au)
set_column_values('AA’, av)
set_column_values('AB', aw)
set_column_values('AC', ax)
set_column_values('AD', ay)
set_column_values('AE', az)
set_column_values('AF', ba)
set_column_values('AG', bb)
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set_column_values("AH’, bc)
set_column_values('Al', bd)
set_column_values('AJ', be)
set_column_values('AK’, bf)
set_column_values('AL', bg)
set_column_values('AM', bh)
set_column_values("AN', bi)
set_column_values('AQ", bj)
set_column_values('AP', bk)
set_column_values('AQ’, bl)
set_column_values('AR', bm)
set_column_values('AS', bn)
set_column_values('AT', bo)
set_column_values('AU', bp)
set_column_values('AV', bq)
set_column_values('AW', br)

#Salvar o arquivo em uma nova versao
new_file_name = "Torre_Porto Alegre_saida.xIsx'

workbook.save(new_file_name)

#Torre - Media mensal das temperaturas por hora e por cidade

#Geotérmico - preparar um arquivo para cada cidade

Cddigo de simulacéo para operacdo da planta na configuracdo com trocador geotérmico

-*- coding: utf-8 -*-
Created on Tue Julh 2 10:16:54 2024
Programa simulacéo planta de refrigeracéo configuragéo trocador de calor geotérmico
Chiller Trane -model RTAWA 125 - 420Kw de refrigeragdo
@author: Renato

from math import pi, log, exp, fabs

from CoolProp.CoolProp import PropsSI

from CoolProp.HumidAirProp import HAPropsSI
from ht import turbulent_Gnielinski, turbulent_Webb
from openpyxI import load_workbook

import colebrook

"Dados de entrada"

#Abrir a pasta

workbook = load_workbook('Geotermico_Porto Alegre.xIsx’)

sheet = workbook.active

#Para operar o cddigo é preciso atualizar as linhas 93 e XXX a XXX
"Parametros da planta”

Fluid="R22' #defini¢do do fluido refrigerante

massa=2+*32.5 #32,5 kg por compressor

"Dados da dgua no condensador”
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Tea=273.15+(27.5) #K, temperatura de entrada da dgua no condensador, chute inicial
Tsa=273.15+(33) #K, temperatura de saida da 4gua no condensador, chute inicial
Va=40/3600 #m?3/s, vazdo volumetrica total de 4gua de condensacao

"Dados da &gua no evaporador - valores proximos a 120% de carregamento”
#Foi utilizado o valor com maior taxa de carregamento nos experimentos.
Te_ag=11.4+273.15

Te_sg=8.1+273.15

deltaT_w= (Te_ag-Te_sg) #K, agua no evaporador

Ve=65/3600 #m?3/s, vazdo volumetrica total de 4gua de gelada
Tmag=(Te_ag+Te_sg)/2 #K, média da temperatura da agua gelada
W_bag=24000*0.6 #W, poténcia consumida na bomba de 4gua gelada

"Dados do ar atmosférico na regido da torre"
phi_sar=0.9 #umidade do ar atmosférico na saida da torre

mv_ar=300/60 #m3/s, vazdo volumétrica do ar na torre de resfriamento

"Parametros do ciclo"

Tevap=273.15+(3) #K, temperatura de evaporacéo

deltaT_sub= 4 #K, subresfriamento - média dos testes experimentais
deltaT_sup= 4 #K, superaquecimento - média dos testes experimentais

"Dados condensador*

#Dados condensador a agua - Tipo casco tubo
#Agua escoa no tubo interno

D_i=16/1000 #m, diametro interno do tubo
D_e=(16+2*2)/1000 #m, diametro externo do tubo
Lct=2.5*2 #m, comprimento do tubo - 02 trocadores
Nc=70 # niimero de tubos no condensador
D_c=0.26 #m, diametro do condensador

L_c= 3.2*2 #m, comprimento do casco do condensador
k_c=396 #W/(m.K), condutividade térmica do cobre
p=0.023 #m, espacamento entre centros dos tubos
p_l=p

pt=p

Ncolunas=12

"Parametros do Compressor"

# Modelo CHHNO060G0069, Fabricante Trane

R=3600/60 #rev/s, rotagdo do compressor
Vc=(2)*(265/3600)/(R) #m3/rev, cilindrada para 1 compressor

"Eficiéncias do compressor"
eta_is=0.85 #eficiéncia isentrépica
eta_v=0.5 #eficiéncia volumétrica

eta_g=0.63 #eficiéncia global

"Parametros de simulacéo”

DELTAI=500 # Passo de entalpia para as propriedades

"Parametros adicionais”
g=9.81 #m/s?

"Parametros de entrada trocador de calor geotérmico”
NF=140

Lf=45 #m, comprimento do furo

L_g=Lf #m, tubo duplo U

#L_g=Lf #m, tubo duplo U

#V_g=(40/3600)/NF #m3/s

Deg=32/1000 #m, diametro interno do tubo



tg=2.9/1000 #m, espessura do tubo

Dig=Deg-2*tg

#Tewg=33+273.15 #K, temperatura de entrada da agua no solo

Tsg=19.7+273.15 #K, temperatura do solo

Rtot2=(0.14+0.13+0.10+0.12)/4 #m.K/W, resistividade conjunto, referencia do trabalho de Sao Paulo

"Parametros para analise ambiental”

Perda=3/100 #Perda anual de fluido refrigerante, Makhnatch,2014
Rec=0.7 #fator de recuperagdo. Best practice, 2012

Tempo=15# anos, tempo de vida. Makhnatch,2014

Beta=0.082 #kgCO2/kWh

T_ope=10 #h, tempo de operacéo diério

D_ope=240 #1/ano, dias de operagdo no ano

GWP=1900

mu_s02=0.39/(10**3) #kg por kWh de SO2, Dai et al. (2020)
mu_nox=0.36/(10**3) #kg por kWh de NOx , Dai et al. (2020)
mu_pm25=0.2035/(10**3) #kg por kWh de PM2.5 , Dai et al. (2020)
mu_pm10=0.348/(10**3) #kg por kWh de PM10, Dai et al. (2020)
eta_grid=0.92 #eficiencia da rede de transmissdo elétrica , Dai et al. (2020)

"Dados do ambiente para anélise exergética - estado morto"
phi_arambm=0.5 #umidade do ar ambiente

Patmm=101300 #Pa, pressdo atmosférica, considerando Belo Horizonte
Tambm=25+273.15 #K, temperatura ambiente

"Extrair os valores das colunas da planilha de dados de entrada"

Patm = [] #mB, temperatura de entrada da agua condensador
Tamb = [] #°C, temperatura de bulbo seco ambiente

phi_aramb= [] #%, umidade relativa do ar

for row in range(10, 11): #linhas 10 a 10
cell_value_pa = sheet[f'C{row}.value

Patm.append(cell_value_pa)

cell_value_ta = sheet[f'D{row}].value

Tamb.append(cell_value_ta)

cell_value_phi = sheet[f'E{row}"].value

phi_aramb.append(cell_value_phi)

"Dados relativos ao sistema de transporte de agua”
eta_p=0.65 #rendimento da bomba

d_tp=0.1023 #m, tubo de aco carbono 4" SCH40
e_ruga=0.045 #mm, Rugosidade da tubulacéo de aco
e_rugp=0.0247 #mm, Rugosidade da tubulagéo de polietileno
delta_hc=2 #mca, perda de carga no condensador

#Dados de entrada torre

delta_ht=3 #mca, perda de carga na torre

L_to=95 #m, comprimento da tubulacéo de 4gua de condensacdo usando torre
Des_g=3.5 #m, desnivel geométrico torre

eta_torre=0.7

W_vt=5500 #W, poténcia consumida nos ventiladores da torre

#Dados de entrada trocador de calor geotérmico

L_tg1=95+200 #m, comprimento da tubulacéo de 4gua de condensacdo usando trocador geotérmico trecho comum

L_tg2=Lf*2 #m, comprimento da tubulacdo de 4gua de condensacéo usando trocador geotérmico trecho comum

d_tg=0.125 #m, diametro trocador de calor geotérmico
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"Fungdes"

"Calculo transferencia de calor no condensador”

"Funcao para o trocador de calor geotérmico™

def geotermico(Patm, Tewg, Tsg, V_w):
global NF, L_g, Dig, Deg, Rtot2
Tmw=(Tewg+Tsg)/2
rho_w=PropsSI('D','T', Tmw,'P', Patm,'Water") #kg/m3, massa especifica media da agua
mu_w=PropsSI('V',T", Tmw,'P', Patm,"water") #Pa.s, viscosidade media da agua
Pr_w=PropsSI(PRANDTL','T", Tmw,'P', Patm,'Water') #Numero de Prandtl
Cp_w=PropsSI('C','T",Tmw,'P', Patm,'Water") #J/(kgK), calor especifico a pressdo constante
k_w=PropsSI(CONDUCTIVITY", T, Tmw,'P’, Patm,'Water') #W/(m.K), condutividade térmica media da agua

m_w=V_w*rho_w

Rew=4*m_w/(pi*Dig*mu_w)

f=(0.79*log(Rew)-1.64)**(-2)

if Rew>2300:
Nu_d= turbulent_Webb(Rew, Pr_w, f)
h=Nu_d*k_w/Dig

else:
Nu_d=3.66+(0.0668*(Dig/L_g)*Rew*Pr_w)/(1+0.04*((Dig/L_g)*Rew*Pr_w)**(2/3))
h=Nu_d*k_w/Dig

Rtotl=1/(pi*Dig*h)

Rtot=Rtotl+Rtot2

Tow=Tsg-(Tsg-Tewg)*exp(-L_g/(m_w*Cp_w*Rtot))

m_makeup =0
S_g_torre=0
T_sar=0
m_ar=0

omega_sar=0

return Tow, m_makeup, S_g_torre, T_sar, m_ar, omega_sar

"Funcdo para a torre de resfriamento”
def Torre(Tea, Tamb,m_ag,phi_aramb,Patm):
global mv_ar, eta_torre, W_vt

T4=(Tea-1.5) #K, temperatura do ar imido, ponto 4

phi_sar=0.90 #umidade relativa do ar tmido, ponto 4
h_sar=HAPropsSI("H','T",T4,'R",phi_sar,'P',Patm) #J/kg, entalpia maxima no ponto 4
s_sar=HAPropsSI('S','T', T4,'R',phi_sar,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 4
omega_sar=HAPropsSI('W','T', T4,'R",phi_sar,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 4
T_sar=T4

rho_ar=PropsSI('D','T', Tamb,' P', Patm, "air") #kg/m3, massa especifica do ar na entrada da torre

hea=PropsSI('H','T", Tea,'P', Patm, "water") #J/kg, entalpia do fluido no ponto 1
h_ear=HAPropsSI('H','T",Tamb,'R’",phi_aramb,'P',Patm) #J/kg, entalpia do fluido no ponto 3
h5=PropsSI("H',"T',Tamb,'P', Patm, "water") #J/kg, entalpia do fluido no ponto 5
sea=PropsSI('S','T', Tea,'P', Patm, "water") #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 1
s_ear=HAPropsSI('S','T', Tamb,'R',phi_aramb,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 3
s5=PropsSI('S','T",Tamb,'P', Patm, "water") #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 5

omega_ear=HAPropsSI('W','T', Tamb,'R',phi_aramb,'P',Patm) #kg(agua)/kg(ar seco), razdo de mistura ponto 3

#omega_sarmax=HAPropsSI('W','T',Tamb,'R",1,'P',Patm) #kg(agua)/kg(ar seco), razdo de mistura maxima no ponto 4
#omega_sar=omega_ear+ eta_torre*(omega_sarmax-omega_ear)#kg(agua)/kg(ar seco), razdo de misutura ponto 4
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#h_sarmax=HAPropsSI('H','T",Tamb,R',1,'P',Patm) #J/kg, entalpia maxima no ponto 4
#h_sar=h_ear+eta_torre*(h_sarmax-h_ear) #j/kg, entalpia do fluido no ponto 4
#s_sar=HAPropsSI('S','H',h_sar,'W',omega_sar,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 4
#T_sar=HAPropsSI('T','H',h_sar,'W',omega_sar,'P',Patm) #J/kg.K, entropia do fluido no ponto 4
m_ar=rho_ar*mv_ar #kg/s, vazdo massica de ar

hsw=hea-(m_ar/m_ag)*(h_sar-h_ear-(omega_sar-omega_ear)*h5)

Tws=PropsSI('T','H',hsw,'P', Patm, "water") #K, Temperatura da 4gua no ponto 2

s_ws=PropsSI('S','H',hsw,'P', Patm, "water") #J/kg.K, entropia da 4gua no ponto 2

m_makeup=m_ar*(omega_sar-omega_ear)

S_g_torre=(m_ag*s_ws+m_ar*s_sar)-(m_ag*sea+m_ar*s_ear+m_makeup*s5) # W/K, geracédo de entropia na torre

return Tws, m_makeup, S_g_torre, T_sar, m_ar, omega_sar

"Func&o para calcular o coeficiente de transferéncia de calor (escoamento monofasico)"
def tc1fase(Fluid, T, P, m_dot, D):

mu=PropsSI('V','T",T,'P', P, Fluid) #Pa.s
Pr=PropsSI'CPRANDTL','T", T,'P', P, Fluid) #Numero de Prandtl
k=PropsSI(CONDUCTIVITY', T'T,P', P,Fluid) #W/(m.K)
Re=m_dot*4/(mu*pi*D)
=(0.79*log(Re)-1.64)**(-2)
if Re>2300:

return turbulent_Gnielinski(Re, Pr, f)*k/D
else:

return 4.354*k/D

""'Funcéo p/ calcular o coeficiente de transferéncia de calor durante a condensagéo(escoamento Bifésico)

def cond_butterworth(Fluid, m_dot, x, Tsat, D_h_cond, q):
global p_lI, pt, Lct, g, Nc
#Propriedades
k_L=PropsSI(CONDUCTIVITY"'Q',0, T, Tsat,Fluid) #W/(m.K), condutividade térmica liquido
mu_L=PropsSI('V','Q",0,'T", Tsat, Fluid) #Pa.s, viscosidade liquido
#mu_V=PropsSI('V','Q",1,'T", Tsat, Fluid) #Pa.s, viscosidade vapor
i_vI=PropsSI('H','Q",1,'T", Tsat, Fluid)-PropsSI('H','Q",0,'T", Tsat, Fluid)
#Cp_w=PropsSI('C','T", Tsat,'Q", 0,'Water") #J/(kgK), calor especifico a pressdo constante
#Pr_L=PropsSI(PRANDTL','Q",0,'T", Tsat,Fluid) #Numero de Prandtl
rho_L=PropsSI('D','Q",0,'T', Tsat, Fluid) #kg/m?, massa especifica do liquido
rho_v=PropsSI('D','Q',1,'T", Tsat, Fluid) #kg/m3, massa especifica do vapor
#Calculos
w=(p_I*pt-(pi*D_h_cond**2)/4)/p_|
Am=w*Nc*Lct
u_v=m_dot/(rho_v*Am)
Re=(rho_L*u_v*D_h_cond)/mu_L
h_sh=0.59*(k_L/D_h_cond)*Re**0.5 #W/m2K
"Loop para calculo da temperatura na parede™
erro_p=100 #erro temperatura da parede
i=0 #contador temperatura da parede
deltaT_rp=3.0
T_par=Tsat-deltaT_rp
while erro_p>0.01 and i<100:

h_1=0.728*(k_L/D_h_cond)*(((rho_L*(rho_L-rho_v))*g*i_vI*D_h_cond**3)/(mu_L*(deltaT_rp)*k_L))**0.25 #W/m2K

N=Nc
#h_n=h_1*Ncolunas**(-1/6)
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h_n=((0.5*h_sh**2)+(0.25*h_sh**4+h_1**4)**0.5)**0.5*(N**(5/6)-(N-1)**(5/6))
Tant=T_par
T_par=(q)/h_n+Tsat
deltaT_rp=Tsat-T_par
if deltaT_rp<0:

deltaT_rp=1
i=i+l
erro_p=abs(T_par-Tant)

return h_n

def condensador(Fluid, i_in, i_out, P, m_dot, D_h_cond, L, q):
global DELTAI
N_max=(1E6)/DELTAI
#G=m_dot/(pi*D**2/4)
i_I=PropsSI('H','P',P,'Q",0,Fluid) #J/kg, entalpia do liquido
i_v=PropsSI('H','P',P,'Q",1,Fluid) #J/kg, entalpia do vapor
#rho_L=PropsSI('D','P',P,'Q",0,Fluid) #kg/m3, densidade liquido
#rho_v=PropsSI('D','P',P,'Q",1,Fluid) #kg/ms, densidade vapor
#mu_L=PropsSI('V','Q",0,'P", P, Fluid) #Pa.s, viscosidade liquido
#mu_v=PropsSI('V','Q",1,'P", P, Fluid) #Pa.s, viscosidade vapor
T_sat=PropsSI('T','Q",1,'P', P, Fluid) #K, temperatura saturacéo
h_bar=0
#rho_bar=0
k=0
i=i_in
while (i>=i_out) and (k<N_max):
if (i>i_v):
T=PropsSI('T'H'i,’P', P, Fluid)
if abs(T-T_sat)<0.1:
T=T+0.1
h=tc1fase(Fluid, T, P, m_dot, D_h_cond)
h_bar=h+h_bar
#rho_bar=rho_bar+PropsSI('D','H",i,'P", P, Fluid)
else:
if (i<i_I):
T=PropsSI('T',H'i,'P", P, Fluid)
if abs(T-T_sat)<0.1:
T=T+0.1
h=tc1fase(Fluid, T, P, m_dot, D_h_cond)
h_bar=h+h_bar
#rho_bar=rho_bar+PropsSI('D','H'i,'P', P, Fluid)
else:
x=(i-i_)/(i_v-i_l)
#T=PropsSI('T','H",i,'P', P, Fluid) #calculo da temperatura media
#T_bar=T+T_bar #calculo da temperatura media
h=cond_butterworth(Fluid, m_dot, x, T_sat, D_h_cond, q)
h_bar=h+h_bar
#alpha=fv(x,rho_L,rho_v,G,D,mu_L,mu_v)
#rho_bar=rho_bar+alpha*rho_v+(1-alpha)*rho_L
i=i-DELTAI
k=k+1
h_bar=h_bar/k
#rho_bar=rho_bar/k
h_avg=h_bar

return h_avg

"Funcéo para analise exergética"
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def exergetica(Tcond, Tevap, W_c, Qe, Qc, i1, i2, i3, i4, s1, s2, 3, s4, m_r, m_r1, m_a, Tea, Tsa, Pa, Sistema, delta_P, W_bac, S_g_torre,

m_gelada, T_sar, m_ar, omega_sar):

global Tmag, phi_arambm, Patmm, Tambm, Tsg, Te_sg, W_bag

T0_e=Tmag

TO_c=Tambm #temperatura do estado de referéncia

#Componentes principais do ciclo

Ed_comp=m_r1*((i1-i2)-TO_c*(s1-s2))+W_c #W, exergia destruida no compressor

Ed_cond=m_r*((i2-i3)-T0_c*(s2-s3))-Qc*(1-(T0_c/Tcond)) #W, exergia destruida no condensador

Ed_evap=fabs(m_r*((i4-i1)-TO_e*(s4-s1))+Qe*(1-(TO_e/Tevap))) #W, exergia destruida no evaporador

Ed_dx=m_r*((i3-i4)-T0_c*(s3-s4)) #W, exergia destruida no dispositivo de expanséo

i_ent=PropsSI("H','P',Pa,'T', Tea,'water') #J/kg, entalpia na entrada da agua

s_ent=PropsSI('S','P',Pa, T', Tea,'water') #J/kgK, entropia na entrada da dgua

#Torre ou trocador de calor geotérmico

if Sistema == 1: #torre
Ed_torgeo=TO_c*S_g_torre
#Ventilador
Deltap_v=250 #Pa, pressdo no ventilador
i_ev=HAPropsSI(H', T, T_sar,'R',omega_sar,'P',Pa) #J/kg, entalpia na entrada do ar no ventilador
i_sv=HAPropsSI('H','T", T_sar,'R',omega_sar,'P',Pa+Deltap_v) #J/kg, entalpia na saida do ar no ventilador
s_ev=HAPropsSI('S','T', T_sar,'R',omega_sar,'P',Pa) #J/kg.K, entropia na entrada do ar no ventilador
s_sv=HAPropsSI('S',T', T_sar,'R',omega_sar,'P',Pa+Deltap_v) #J/kg.K, entropia na saida do ar no ventilador
Ed_vent=m_ar*((i_ev-i_sv)-T0_c*(s_ev-s_sv))+W_vt #W, exergia destruida na torre

if Sistema == 2: #geotérmico
i_sai=PropsSI('H','P",Pa, T, Tsa,' water’) #J/kg, entalpia na saida da 4gua
s_sai=PropsSI('S','P',Pa, T', Tsa,'water') #J/kgK, entropia na saida da agua
Ed_torgeo=m_a*((i_sai-i_ent)-T0O_c*(s_sai-s_ent))-Qc*(1-(T0_c/Tsg)) #W, exergia destruida no trocador de calor geotérmico
AA=m_a
AB=i_sai-i_ent
AC=s_sai-s_ent
AD=Qc*(1-(T0_c/Tsg))
AE=Qc*(1-(T0_c/Tcond))
print(‘teste’,AA, AB, AC, AD, AE, Ed_torgeo)
Ed_vent=0

#Bombas

#Bomba de agua de condensacéo

i_ebac=i_ent #J/kg, entalpia na entrada da bomba de dgua de condensagéo

s_ebac=s_ent #J/kgK, entropia na entrada da bomba de agua de condensagdo

P_sbac=Pa+delta_P # pressdo na saida da bomba de 4gua de condensacéo

i_sbac=PropsSI('H','P',P_sbac, T', Tea,'water’) #J/kg, entalpia na saida da agua
s_shac=PropsSI('S','P',P_sbac, T', Tea,' water’) #J/kg, entalpia na saida da 4gua
Ed_bac=m_a*((i_ebac-i_sbac)-T0_c*(s_ebac-s_sbac))+W_bac #W, exergia destruida na bomba de agua de condensagdo
#Bomba de 4gua de condensacéo

i_ebag=PropsSI('H','P',Pa,'T", Te_sg,'water’) #J/kg, entalpia na entrada da bomba agua gelada
s_ebag=PropsSI('S','P',Pa,'T", Te_sg,'water’) #J/kgK, entropia na entrada da bomba agua gelada
i_sbag=PropsSI("H','P',P_shac,'T', Te_sg,'water’) #J/kg, entalpia na saida da bomba de agua gelada
s_sbag=PropsSI('S','P',P_shac, T', Te_sg,'water') #J/kgK, entropia na saida da bomba de 4gua gelada
Ed_bag=m_gelada*((i_ebag-i_shag)-T0_c*(s_ebag-s_shag))+W_bag #W, exergia destruida na bomba de 4gua de condensagdo

Ed_tot=Ed_comp+Ed_cond+Ed_evap+Ed_dx+Ed_torgeo+Ed_bac+Ed_bag+Ed_vent #W, exergia destruida total
Perc_comp=Ed_comp/Ed_tot # percentual da exergia do compressor na exergia total
W_tot=W_c+W_vt+W_bac+W_bag

eta_ex=1-(Ed_tot/W_tot) #eficiéncia exergética

return Ed_comp, Ed_cond, Ed_evap, Ed_dx, Ed_torgeo, Ed_bac, Ed_bag,Ed_vent, Ed_tot, eta_ex, Perc_comp

def ambiental(W_c):
global massa, Perda, Rec, Tempo, Beta, T_ope, D_ope, GWP, mu_s02, mu_nox, mu_pmz25, mu_pm10, eta_grid
#Analise TEWI - CO2
Tewi_d=(GWP*massa*Perda*Tempo+GWP*massa*(1-Rec))/1000 #tCO2, emissdes diretas
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E_a=(D_ope*T_ope)*(W_c/1000)/eta_grid #kWh/ano, na operagao
Tewi_i=(E_a*Beta*Tempo)/1000 #tCO2, emissdes indiretas
Tewi=Tewi_d+Tewi_i #CO2
Perc_d=(Tewi_d/Tewi)*100 #Percentual da emisséo direta no TEWI

#Anélise SO2
em_s02= mu_so2*E_a/eta_grid #kgSO2 emitidas por ano

#Analise NOx
em_nox= mu_nox*E_a/eta_grid #kgNOx emitidas por ano

#Anélise PM2.5
em_pm25 = mu_pm25*E_a/eta_grid #kgPM2.5 emitidas por ano

#Anélise PM10
em_pm10= mu_pm10*E_a/eta_grid #kgPM10 emitidas por ano

return Tewi_d, Tewi_i, Tewi, Perc_d, em_so02, em_nox, em_pm25, em_pm10, E_a

"Poténcia consumida na bomba"
def potenciabomba(Tea, Tsa,P_bac):
global delta_hc, L_to, Des_g, delta_ht, L_tgl, L_tg2, eta_p, Va, d_tg, d_tp, e_ruga, e_rugp, W_vt, NF

T_wm=(Tea+Tsa)/2

if Sistema == 1: #torre

mu_w=PropsSI('V',T',T_wm,'P',P_bac,'water') #Pa.s, viscosidade da dgua
rho_w=PropsSI('D', T, T_wm,'P', P_bac,'water’) #kg/m3, massa especifica da agua
V=4*Val(pi*d_tp**2)

Re_w=(rho_w*V*d_tp)/mu_w

if Re_w>2300:
f = colebrook.sjFriction(Re_w, e_ruga) #fator de atrito

else:

f=64/Re_w
deltaPf_1=(f*(L_to/d_tp)*rho_w*(V**2)/2)*1.2 #20% de perda localizada
W_p=Va*(deltaPf_1+delta_ht+delta_hc)/(eta_p) # W, poténcia consumida pela bomba d'agua
W_torre=W_vt

if Sistema == 2: #geotérmico

mu_w=PropsSI('V','T", T_wm,'P',P_bac,'water’) #Pa.s, viscosidade da 4gua

rho_w=PropsSI('D', T, T_wm,'P', P_bac,'water’) #kg/m3, massa especifica da 4gua

#Parte comum
V=4*Va/(pi*d_tp**2)
Re_w=(rho_w*V*d_tp)/mu_w

if Re_w>2300:
f = colebrook.sjFriction(Re_w, e_ruga) #fator de atrito

else:
f=64/Re_w
deltaPf_1=(f*(L_tgl/d_tp)*rho_w*(V**2)/2)*1.2 #20% de perda localizada

#Em cada furo
V2=4*(Va/NF)/(pi*d_tg**2)



Re_w2=(rho_w*V2*d_tg)/mu_w

if Re_w2>2300:
f = colebrook.sjFriction(Re_w2, e_rugp) #fator de atrito

else:
f=64/Re_w
deltaPf_2=(f*(L_tg2/d_tg)*rho_w*(V**2)/2)*1.2 #20% de perda localizada

#Célculo da poténcia

delta_P=deltaPf_1+deltaPf 2+delta_hc

W_p=Va*(delta_P)/(eta_p) # W, poténcia consumida pela bomba d'agua
W_torre=0

return W_p, W_torre, delta_P

"Célculos Geométricos do condensador"

A_rc=(pi*D_e*Lct)*Nc #m2, Area do tubo externo do condensador - contato com fluido refrigerante
A_w=(pi*D_i*Lct)*Nc #mz2, Area do tubo interno do condensador - contato com &gua
A_ri=(pi*D_i**2)/4

A_tc=A_rc

"Taxa de transferéncia de calor no evaporador de referéncia"

Cp_wg=PropsSI('C','T',Tmag, P', Patm[0]*100, Water') #J/(kgK), calor especifico da agua da presséo constante
rho_ag=PropsSI('D’,'T', Tmag,'P', Patm[0]*100, Water') #kg/m3, massa especifica da gua
m_gelada=rho_ag*Ve

Qevapl=(m_gelada)*Cp_wg*deltaT_w

"Calculando parametros do evaporador"

T1=Tevap+deltaT_sup

P_evap=PropsSI('P','T", Tevap,'Q’, 1, Fluid) #Pa, pressao de evaporacao

P1=P_evap #Pa, pressao sucgdo compressor

rhol=PropsSI('D','T", T1,'P', P1, Fluid) #kg/m3, massa especifica succao compressor
i1=PropsSI('H','T", T1,'P', P1, Fluid) #J/kg, entalpia na suc¢ao compressor
s1=PropsSI('S','T', T1,'P', P1, Fluid) #J/(kgK), entropia sucgao compressor
P4=P_evap #Pa, pressdo saida dispositivo de expansdo

"Criando arrays para iteracéo"

P_c=[0]*100 #Pressdo de condensagéo

T_a=[0]*100 #Temperatura de retorno da agua

Dx=[0]*100

Da=[0]*100

j=0 #contador

b=0 #contador

erro_m=100 #erro balango de energia condensador

erro_t=100 #temperatura de retorno da agua (trocador geotérmico ou torre)

T_a[0]=Tea #vetor para o célculo da temperatura de saida (torre ou TC geotérmico)
while b<100 and erro_t>0.5:

#Calculos temperatura de retorno da dgua

"Célculo da vazdo méssica de agua"

if b>0:
Tma=(T_a[b-1]+Tsa)/2
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else:
Tma=(T_a[b]+Tsa)/2

Cp_w=PropsSI('C','T",Tma,'P', Patm[0]*100,'Water') #J/(kgK), calor especifico da agua da pressdo constante
rho_a=PropsSI('D','T',Tma,'P', Patm[0]*100,'Water") #kg/m?, massa especifica da agua

m_a=Va*rho_a #kg/s, vazdo massica de 4gua no condensador

V_w=Va/NF #vazdo volumétrica por furos para o trocador geotérmico

Tiw=Tsa # temperatura de entrada da 4gua na torre ou no trocador de calor geotérmico

“Retirar o comentario se operagdo no modo geotérmico™

[Tow,m_makeup, S_g_torre, T_sar, m_ar, omega_sar]=geotermico(Patm[0]*100, Tiw, Tsg, V_w)# temperatura de saida da 4gua do tro-
cador de calor geotérmico

Sistema=2

“Retirar o comentario se operagdo com torre de resfriamento”

#[Tow, m_makeup]=Torre(Tiw,Tamb[0]+273.15,m_a,phi_aramb[0]/100,Patm[0]*100) # temperatura de saida da 4gua na torre

#Sistema=1

T_a[b]=Tow

"Estimativa inicial de presséo"

P_c[0]=PropsSI('P','T", T_a[b]+10,'Q", 0, Fluid) #"chute inicial da pressdo de condensacéo"
#P_c[0]=PropsSI('PCRIT',Fluid) #Pressao critica

P_c[1]=P_c[0]*0.9

if j>2:
P_c[0]=P_cI[j]
P_c[1]=P_c[0]*0.9
j=0

while j<100 and erro_m>0.1:
P2=P_c[j] #Pa, presséo de condensagdo
r_c=P2/P1 #razdo de compressdo
"Propriedades pontos 2 e 3"
i2s=PropsSI('H','S',s1,'P', P2, Fluid) #J/(kgK), processo isentropico
i2=(i2s-i1)/eta_is+il #J/(kgK), entalpia descarga compressor
T2=PropsSI('T','P',P2,'H', i2, Fluid) #K, temperatura descarga compressor
s2=PropsSI('S','P',P2,'H", i2, Fluid) #J/(kgK), entropia descarga compressor
T_cond=PropsSI('T",'P',P2,'Q", 0, Fluid) #K,temperatura condensagao
P3=P2
T3=T_cond-deltaT_sub #Ktemperatura saida condensador
rho3=PropsSI('D',' T, T3,'P', P3, Fluid) #kg/m?3, massa especifica entrada DE
i3=PropsSI('H','T",T3,'P', P3, Fluid) #J/(kgK), processo isentropico
s3=PropsSI('S','T', T3,'P', P3, Fluid) #J/(kgK), entropia na entrada do dispositivo de expansdo
i4=i3 #processo isentropico
s4=PropsSI('S','H',i4,'P', P4, Fluid) #J/(kgK), entropia na saida do dispositivo de expansdo

"Vazdo massica de fluido refrigerante”

m_rl=rhol*R*Vc*eta_v #vazdo massica gerada pelo compressor
m_r=Qevapl/(i1-i4) #vazdo massica circulante

V_r=m_r*rhol #m?3/s, vaz&o volumétrica na aspiragdo do compressor

Carr=100*(1-(m_r1-m_r)/m_r1) #Carregamento

Qf=m_r*(i2-i3) #W, Transferencia de calor do fluido refrigerante no condensador
#Qf=m_a*Cp_w*(Tsa-T_a[b]) #W, Transferencia de calor do fluido refrigerante no condensador

gq=Qf/A_tc #W/m? # Taxa de transferencia de calor no condensador (experimental)



if T3==T2:
Cp=10**12
else:

Cp=abs((i2-i3)/(T2-T3)) #Cp do R22
C_dot_1=m_a*Cp_w
C_dot_2=m_r*Cp
C_min=min(C_dot_1,C_dot_2)
C_max=max(C_dot_1,C_dot_2)
Cr=C_min/C_max
Q_max=C_min*(T2-T_a[b])
Xi_a=Qf/Q_max
"Célculo do coeficiente de transferéncia de calor da 4gua™
h_w=tc1fase('water', Tma, Patm[0]*100, m_a/Nc, D_i) # coeficiente convectivo da 4gua
"Célculo do coeficiente de transferéncia de calor do fluido refrigerante™
D_h=D_e+(p-D_e) #m, diametro hidraulico do fluido refrigerante
h_cond=condensador(Fluid, i2, i3, P2, m_r, D_h, Lct, q)
"Calculo do coeficiente global no evaporador"
Ua=((1/(h_cond*A_rc))+(log(D_e/D_i)/(2*pi*k_c*Lct))+(L/(h_w*A_w)))**(-1)
Ntu=Ua/C_min

Xi_b=2*(1+Cr+((1+Cr**2)**0.5)*((1+exp(-Ntu*(1+Cr**2)**0.5))/(1-exp(-Ntu*(1+Cr**2)**0.5))))**(-1) #Incropera

Dx[j]=xi_a-xi_b
erro_m=abs(Dx[j]/xi_a*(100))
jFit1
P_crit=PropsSI('PCRIT",Fluid) #Pressao critica
#Utilizando um método matematico para acelerar a convergéncia do modelo
if j>1:
P_c[j]=P_c[j-1]-((P_c[j-1]-P_c[j-2])*(Dx[j-11/(Dx[j-1]-Dx[j-2]))) #Método da secante
if P_c[j]>P_crit:
P_c[j]=P_crit*0.95
if P_c[j]l==P_c[j-1]:
j=101

if T_a[b]==T_a[b-1]:
b=101

#Ajuste na temperatura de saida da 4gua
Tsa_a=Tsa
Tsa=T_a[b]+Qf/(m_a*Cp_w)
Da[b]=Tsa_a-Tsa

erro_t=Da[b]

b=b+1

j=0

erro_m=100

"Calculo do COP, potencia compressor e taxas de transferéncia de calor"
Tea=T_a[b-1] #Temperatura de entrada da 4gua no condensador

"Célculo da poténcia consumida na bomba de &gua de condensagao™
P_bac=Patm[0]*100 #Estimativa de presséo para calculo das propriedades
[W_bac, W_torre, delta_P]=potenciabomba(Tea, Tsa,P_bac)
W_c=m_r1*(i2-il)/eta_g # W, poténcia consumida pelo compressor
Qe=m_r*(i1-i4) # W, taxa de transferéncia de calor no evaporador
Qc=m_r*(i2-i3) # W, taxa de transferéncia de calor no condensador
Cop=Qe/W_c # COP do equipamento

W_tot=W_c+W_bac+W_bag+W_torre #W, poténcia total consumida no sistema
Cop_s=Qe/W_tot #COP do sistema

Cop_t=(i1-i4)/(i2-i1) # COP tedrico do ciclo

"Célculo do volume diério de 4gua de make up"

rho_wmk=PropsSI('D','T', Tamb[0]+273.15,'P', Patm[0]*100, water') #kg/m3, densidade da &gua de make up
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Volume_wh=(m_makeup/rho_wmk)*3600 #m?3, volume de dgua de make up por hora

"Analise exergética"
[Ed_comp, Ed_cond, Ed_evap, Ed_dx, Ed_torgeo, Ed_bac, Ed_bag,Ed_vent, Ed_tot, eta_ex, Perc_comp] =exergetica(T_cond,Tevap,
W_c, Qe, Qc, i1, i2, i3, i4, s1, s2, s3, s4, m_r, m_rl, m_a, Tea, Tsa, Patm[0]*100, Sistema, delta_P, W_bac, S_g_torre, m_gelada, T_sar, m_ar, ome-

ga_sar)

"Anélise ambiental"
[Tewi_d, Tewi_i, Tewi, Perc_d, em_so2, em_nox, em_pm25, em_pm10, E_a]=ambiental(W_tot)

print (‘W_bac',W_bac,'W_c',W_c,'Qe’',Qe,'Cop',Cop, Tea', Tea-273.15,'Tsa', Tsa-273.15, ‘exergia’, Ed_comp, Ed_cond, Ed_evap, Ed_dx,
Ed_tot, eta_ex, 'ambiental’, Tewi_d, Tewi_i, Tewi, Perc_d, em_s02, em_nox, em_pm25, em_pm10)

"Analise Financeira"

#Dados de entrada

trw=30 # Tarifa m3 de agua da concessonaria (R$)
tre=0,79 #Tarifa kwh de eletricidade concessonaria(R$)

Cw=Volume_wh*D_ope*T_ope*trw #Custo consumo anual 4gua (R$)
Ce=E_a*D_ope*T_ope*trw #Custo consumo anual de eletricidade (R$)
aa=[]
ab=[]
ac=[]
ad=[]
ae=[]
af=[]
ag=[]
ah=[]
ai=[]
aj=[l
ak=[]
al=[]
am=[]
an=[]
ao=[]
ap=[]
ag=[]
ar=[]
at=[]
au=[]
av=[]
aw=[]
ax=[]
ay=[]
az=[]
ba=[]
bb=[]
be=[]
bd=[]
be=[]
bf=[]
bg=[]
bh=[]
bi=[]
bj=[]
bk=[]
bi=[]
bm=[]
bn=[]



bo=[]
bp=(]
ba=[]
br=[]

aa.append(W_c)
ab.append(Qc)
ac.append(Qe)
ad.append(Cop)
ae.append(Cop_s)
af.append(Cop_t)
ag.append(m_r)
ah.append(m_r1)
ai.append(Carr)
aj.append(Tea-273.15)
ak.append(Tsa-273.15)
al.append(T2-273.15)
am.append(T_cond-273.15)
an.append(il)
ao.append(i2)
ap.append(i3)
ag.append(i4)
ar.append(P_evap)
at.append(P2)
au.append(V_r)
av.append(W_bac)
aw.append(Volume_wh)
ax.append(Ed_comp)
ay.append(Ed_cond)
az.append(Ed_evap)
ba.append(Ed_dx)
bb.append(Ed_torgeo)
bc.append(Ed_bac)
bd.append(Ed_bag)
be.append(Ed_vent)
bf.append(Ed_tot)
bg.append(eta_ex)
bh.append(Perc_comp)
bi.append(Tewi_d)
bj.append(Tewi_i)
bk.append(Tewi)
bl.append(Perc_d)
bm.append(em_so2)
bn.append(em_nox)
bo.append(em_pm25)
bp.append(em_pm10)
bg.append(E_a)
br.append(W_tot)

#Definir valores nas células correspondentes
def set_column_values(column, values):
for i, value in enumerate(values, start=10): # Comegar a partir da linha 10
sheet[f'{column}{i}] = value

#Definir os valores em suas respectivas colunas
set_column_values('G’, aa)
set_column_values('H', ab)
set_column_values('l', ac)

set_column_values('J', ad)
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set_column_values('K", ae)
set_column_values('L', af)
set_column_values('M', ag)
set_column_values('N’, ah)
set_column_values('O", ai)
set_column_values('P', aj)
set_column_values('Q’, ak)
set_column_values('R’, al)
set_column_values('S', am)
set_column_values('T", an)
set_column_values('U’, ao)
set_column_values('V", ap)
set_column_values('W", aq)
set_column_values('X', ar)
set_column_values('Y", at)
set_column_values('Z', au)
set_column_values(AA', av)
set_column_values('AB', aw)
set_column_values('AC', ax)
set_column_values('AD', ay)
set_column_values('AE', az)
set_column_values('AF', ba)
set_column_values('AG', bb)
set_column_values('AH’, bc)
set_column_values('Al', bd)
set_column_values('AJ’, be)
set_column_values('AK', bf)
set_column_values('AL', bg)
set_column_values('AM’, bh)
set_column_values("AN', bi)
set_column_values('‘AQ", bj)
set_column_values('AP', bk)
set_column_values('‘AQ’, bl)
set_column_values('AR', bm)
set_column_values('AS', bn)
set_column_values('AT', bo)
set_column_values('‘AU', bp)
set_column_values('AV', bq)
set_column_values('AW', br)

#Salvar 0 arquivo em uma nova versao
new_file_name = 'Geotermico_Porto Alegre_saida.xIsx'

workbook.save(new_file_name)

#Torre - Media mensal das temperaturas por hora e por cidade
#Geotérmico - preparar um arquivo para cada cidade
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APENDICE B - TABELAS DOS DADOS EXPERIMENTAIS

Teste 1 - data: 03/03/2023 - medic&o Chiller 3
Pardmetros 9:00H* 10:00H 12:00H 13:00H 14:00H 15:00H 16:00H 17:00H
Temperatura saida dgua condensador (C°) 40 36,7 38,1 37T T 371 36,4 34,8
Temperatura entrada dgua condensador (C°) 29 28,1 29,4 289 28,4 29,4 283 275
Temperatura entrada agua evaporador (C*) 11,4 9.9 9.8 9.9 99 9.6 9.3 96
Temperatura saida dgua evaporador (C°) 8,1 5,5 6,4 5,9 5,5 5.4 6,2 65
Vazio volumétrica dgua evaporador (m/h) 65 65 65 65 65 65 65 65
Temperatura evaporacic fluide refrigerante circuite A (C°) 1.6 34 27 34 31 38 31 29
Temperatura condensacdo fluido refrigerante circuito A (C) 45,6 40,1 42,1 40,3 41,1 383 382 36,4
Temperatura entrada vahvula Expanséo circuito A (C*) 39,4 38,3 378 374 375 356 35 34,3
Temperatura saida valvula Expanséo circuito A {(C°) 46 3.4 27 3.4 31 39 3.1 29
Temperatura descarga compressor circuito A (C°) L m 72 72 71 69 70 )
Temperatura aspiragio compressor circuite A(C7) 9.4 6,9 ] 7.9 6.8 6,8 7.8 7.9
Carregamento compressor circuito A (%) 109 &1 90 &0 B4 L] 7o 7
Corrente compressor circuito A (A) 204 158 184 149 161 141 130 134
Poténcia compressor circuito A (KW) 64 52 459 97 51,87 4712 5092 44 59 41,11 4238
Temperatura evaporacio fluido refrigerante circuito B (C°) 48 43 37 39 43 4 3,3 34
Temperatura condensagio fluido refrigerante circuito B (C°) 50,8 427 446 431 432 425 42 40,3
Temperatura entrada EX circuito B (C%) 43 328 40,8 40,5 40,2 302 39,6 37,3
Temperatura saida EX circuito B (C°) 438 43 37 39 43 4 33 34
Temperatura descarga compressor circuite B (C°) B84 73 76 75 74 73 73 72
Temperatura aspiragio compressor circuito B (C°) El 7.8 g1 8,2 T8 7.5 77 7.8
Carregamento compressor circuito B (%) 118 73 81 74 75 74 73 67
Corrente compressor circuito B (A) =3 153 144 140 149 141 141 125
Poténcia compressor circuito B (kW) 71,48 438,39 4554 44 23 4712 44 55 4459 39,53
Poténcia total Chiller (kW) 135,99 98,36 g7 41 91,40 98 04 29 19 857 21,91
azdo massica de agua gelada (kg/h) 54005 54939 54589 54939 54989 54539 54939 54589
Carga térmica refrigeracio (KW) 249 .61 257138 25718 22692 257,18 24205 234 48 234 48
COP Chiller 1,84 2,81 2,54 248 282 27 274 2,85
Temperatura ambiente( C°) 26,2 2838 29 2896 30,1 295 281 272
Umidade relativa (%) 64 56 53 53 50 51 55 57
Pressfo atmosférica (mmHa) 687 8 8378 637 686 635 685 635 685
Vaz#o volumétrica dgua condensador (m/h) 40 40 40 40 40 40 40 40
Corrente elétrica central de condensacio 143,00 147,00 142,00 148,00 147,00 144, 00 143,00 142,00
49,04 50,41 48,70 50,76 50,41 49,38 49,04 48,70

Poténcia central de condensacdo (KW)

* Teste realizado em regime transitdrio




Teste 1 - data: 03/03/2023 - Medicdo Chiller 2

Pardmetros 9:00H 10:00H* 12:00H 13:00H 14:00H 15:00H 16:00H 17:00H
Temperatura saida dgua condensador (C°) 34 33 28 30 32 32 32 32
Temperatura entrada dgua condensador (C°) 25 29 26 28 28 30 30 30
Temperatura entrada dgua evaporador (C7) 128 11,1 10,8 107 10,9 10,6 93 97
Temperatura saida dgua evaporador (C*) 3] 7 75 72 75 72 74 59
Wazfo volumétrica dgua evaporador (m/h) 65 65 85 65 65 65 65 65
Temperatura entrada do condensador (C7) 76 76 7 74 77 77 70 68
Temperatura evaporacéo fluido refrigerante circuito A (C°) 1,7 =25 3.2 41 3,5 3 28 1,2
Temperatura condensacdo fluido refrigerante circuito A (C°) 43,2 39,8 371 36,6 36,7 36,9 30,9 32
Temperatura entrada vahvula Expansdo circuito & (C°) 38,8 38,5 34 35 35 35 30 30
Temperatura saida valvula Expansdo circuto A (C7) 1,7 -25 32 41 3,5 3 28 1,2
Temperatura descarga compressor circuito A (C7) 76 &0 83 78 82 a3 73 70
Temperatura aspiracio compressor circuito A(C*) 54 59 8 7.9 6,8 6,8 78 79
Carregamento compressor circuito A (%) 103 61 63 62 62 62 50 59
Corrente compressor circuito A (A} 185 105 116 18 "7 118 84 120
Poténcia compressar circuito A (KW) 61,67 33,21 36,69 36 69 37,00 36,69 29,73 37,95
Temperatura evaporacéo fluido refrigerante circuito B (C*) - = - - - - - -
Temperatura condensacio fluido refrigerante circuito B (C7) - - - - - - - -
Temperatura entrada EX circuito B (C*) - - - - - - - -
Temperatura saida EX circuito B (C7) - - - - - - - -
Temperatura descarga compressor circuito B (C7) - = - - - - - -
Temperatura aspiracio compressor circuito B (C°) - = - - - - - -
Carregamento compressor circuite B (%) - = - - - - - -
Corrente compressor circuito B (A) B - - - - - - -
Poténcia compressor circuito B (KW) 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Poténcia total Chiller (KW) 61,67 33,21 36,69 36 69 37,00 36,69 29,73 37,95
Yazdo massica de agua gelada (kg'h) 32454 32454 32454 32454 32454 32494 32494 32454
Carga térmica refrigeracdo (kW) 260,95 185,06 124 80 132,37 128,59 128,59 71,86 143,71
COP Chiller 423 4 57 3,40 361 3,48 3,50 242 3,79
Temperatura ambiente( C°) 25,2 28,8 praz] 296 301 29,5 281 272
Umidade relativa (%) 64 56 53 53 50 51 55 57
Press&o atmosférica (mmHg) 6878 687 8 637 636 B&5 B35 685 636
Wazfo volumétrica dgua condensador (mf/h) 40 40 41 40 40 40 40 40
Corrente elétrica central de condensacio 143,00 147,00 142,00 148,00 147,00 144,00 143,00 142,00
Poténcia central de condensaciio (KW) 45 04 50,41 43,70 50,78 50,41 49,38 45 04 43,70

* Teste realizado em regime transitorio
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Teste 2 - data: 10/03/2023 - Medic&o Chiller 3

Pardmetros 9:00H 10:00H 11:00H 12:00H 13:00H* 14:00H 15:00H 16:00H 17:00H
Temperatura saida dgua condensador (C°) 339 3.6 321 39 352 339 332 322 328
Temperatura entrada dgua condensador (C7) 272 272 275 275 294 288 28 278 272
Temperatura entrada agua evaporador (C*) 10,1 52 9,8 54 11 9.3 10,1 8,5 10,6
Temperatura saida agua evaporador (C7) 6,5 59 6,8 6,8 82 6,3 7 6,6 7.5
Wazdo volumétrica agua evaporador (m/h) 65 65 B85 65 65 65 65 65 B85
Temperatura evaperacio fluide refrigerante circuito A (C°) 3.1 31 36 22 41 3.1 23 24 45
Temperatura condensacio fluido refrigerante circuito A (C°) 35,1 32,4 33 323 382 359 34,5 326 30,9
Temperatura entrada valvula Expansdo circuito & (C°) 325 31,2 31,5 3,2 343 334 324 31,3 286
Temperatura saida valvula Expansdo circuito A (C7) 3.1 31 36 28 41 31 28 24 49
Temperatura descarga compressor circuito A (C°) 65 63 85 54 69 855 54 83 54
Temperatura aspiracio compressor circuite A[C*) T8 73 7T 77 9.1 63 3,1 79 9
Carregamento compressor circuito A (%) Tr 63 65 63 97 a1 75 64 49
Corrente compressor circuito A (&) 147 116 120 122 182 154 139 120 29
Poténcia compressar circuito A (KW) 45 49 36 69 3785 3858 57 56 43 70 43596 37895 2815
Temperatura evaporaco fluido refrigerante circuito B (C°) 4 32 37 33 42 45 3,2 34 23
Temperatura condensacéo fluide refrigerante circuite B (C°) 326 35,7 36,2 358 433 38,3 rse 36,2 395
Temperatura entrada EX circuito B (C°) 296 279 283 282 30,6 30,5 298 283 286
Temperatura saida EX circuito B (C°) 4 32 37 33 42 45 3.2 34 23
Temperatura descarga compressor circuito B (C°) 63 65 66 86 72 675 &7 645 &7
Temperatura aspiracioe compressor circuito B (C°) 81 73 g1 77 9 75 g4 ] 89
Carregamento compressor circuito B (%) 75 66 66 66 105 75 0 87 94
Corrente compressor circuito B (A) 140 124 124 118 193 149 134 125 177
Poténcia compressor circuito B (kW) 44 28 3922 3922 3669 62,62 4712 42 38 39,53 55,98
Poténcia total Chiller (kW) 90,77 75,90 7T 75,27 120,18 95,83 86,34 77,48 3413
Wardo massica de dgua gelada (kg/h) 64989 64089 64989 64889 64989 64589 64989 64589 64889
Carga térmica refrigeracio (kW) 272,30 248,81 226,92 196,66 211,79 226,92 234,48 219,36 23448
COP Chiller 3,00 3,29 2,94 2,61 1,76 2,37 272 2,83 2,79
Temperatura ambiente( C*) 271 prac] 285 283 295 30 28,5 28 276
Umidade relativa (%) 64 56 55 51 50 475 52 504 54
Pressdo atmosférica (mmHg) 688,1 688,2 6877 6872 686,8 6854 685,1 684,9 6849
Wazdo volumétrica agua condensador (m/h) 40 40 40 40 40 40 40 40 40
Corrente elétrica central de condensacio 173,00 178,00 175,00 179,00 172,00 176,00 177,00 171,00 176,00
Poténcia central de condensacdo (KW) 59,33 51,04 60,02 61,39 53,99 60,36 60,70 5364 60,36

* Teste realizado em regime transitorio
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Teste 2 data: 10/03/2023 - Medic8o Chiller 2

Pardmetros 9:00H 10:00H 11:00H 12:00H 13:00H* 14:00H 15:00H* 16:00H 17:00H
Temperatura saida agua condensador (C°) 29 pat | 29 pat | 32 &l 30,5 285 25
Temperatura entrada dgua condensador (C) 272 272 275 275 294 2338 23 278 272
Temperatura entrada dgua evaporador (C7) 11,1 10,1 10,8 10,3 10,7 10,3 10,6 10 13
Temperatura saida agua evaporador (C7) 75 83 75 87 5.2 74 43 86 53
Wazdo volumétrica dgua evaporador (m*/h) 325 325 325 325 325 325 325 325 325
Temperatura entrada do condensador (C*) 71 75 T2 I 7o T4 60 765 69
Pressdo evaporacdo fluido refrigerante circuito A (kPA) 453 437 472 438 389 451 396 d4a4 389
Pressdo condensacdo fluido refrigerante circuito A (kPA) 1244 1230 1227 1237 1410 1265 1331 1237 1343
Temperatura evaporacio fluido refrigerante circuito A (C°) 36 24 41 26 0,12 3.1 11 26 -0,2
Temperatura condensacio fluido refrigerante circuito & (C°) 347 341 341 343 394 354 379 344 T
Temperatura entrada valvula Expansdo circuito A (C°) 28 28 25 prt | 30 3| 30 H kY|
Temperatura saida valvula Expanséo circuito A (C°) 36 24 41 26 012 31 -1, 26 -0,2
Temperatura descarga compressor circuito A (C*) 73 80 76 80 735 T 63,5 a0 725
Temperatura aspiragio compressor circuite A(C7) 7T 87 82 72 42 66 43 8,7 5
Carregamento compressor circuito A (%) 60 59 &0 59 95 61 93 &0 g2
Corrente compressor circuito A (A) 112 111 111 112 181 114 175 112 174
Poténcia compressor circuito A (KW) 3542 351 BN 35,42 57,24 36,05 55,35 35,42 55,03
Pressdo evaporacdo fluido refrigerante circuito B (kPA) - - - - - - - - -
Pressdo condensacdo fluido refrigerante circuito B (kPA) - - - - - - - - -
Temperatura evaporacdo fluido refrigerante circuito B (C°) - - - - - - - - -
Temperatura condensacéo fluido refrigerante circuito B (C°) - - - - - - - - -
Temperatura entrada EX circuito B (C") - - - - - - - - -
Temperatura saida EX circuito B (C*) - - - - - - - - -
Temperatura descarga compressor circuite B (C°) - - - - - - - - -
Temperatura aspiracio compressor circuito B (C°) - - - - - - - - -
Carregamento compressor circuito B (%) - - - - - - - - -
Corrente compressor circuito B (A) - - - - - - - - -
Poténcia compressor circuito B (KW) 0,00 0 0 0 ] 0 ] 0 0
Poténcia total Chiller (kW) 35,42 35,11 35,11 3542 57,24 36,05 55,35 35,42 55,03
Wazdo massica de dgua gelada (kg/h) 32494 32494 32494 32494 32494 32494 32494 32494 32494
Carga térmica refrigeracio (kW) 136,15 143,71 124,80 136,15 208,01 109,68 238,26 128,59 226,92
cop 3,64 4,09 3,56 3,54 3,63 3,04 430 3,63 412
Temperatura ambiente{ C*) 271 28 285 293 295 30 285 25 275
Umidade relativa (%) 64 56 55 51 50 475 52 50,4 54
Pressdo atmosférica (mmHg) 688,1 B6388,2 BE87,7 8872 686,8 6854 685,1 6349 6349
Wazdo volumétrica dgua condensador (m/h) 40 40 40 40 40 40 40 40 40
Corrente glétrica central de condensacio 173,00 178,00 175,00 179,00 172,00 176,00 177,00 171,00 176,00
Poténcia central de condensacio (KW) 5933 51,04 80,02 61,39 53,99 60,36 60,70 58,64 60,36

* Teste realizado em regime transitorio
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