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RESUMO 

 

As mudanças climáticas têm se intensificado nas últimas décadas, com um aumento de cerca 

de 80% nas emissões de gases de efeito estufa entre 1971 e 2014, segundo o IPCC. O setor 

de refrigeração desempenha um papel significativo nesse contexto, representando 

aproximadamente 20% do consumo global de energia. Estima-se que esse consumo deve 

crescer para 37% até 2050. Além disso, sistemas de climatização e refrigeração, como os de 

supermercados, são grandes consumidores de energia e utilizam fluidos refrigerantes que 

podem ser prejudiciais ao meio ambiente, afetando a camada de ozônio e aumentando o 

efeito estufa. Diante disso, a busca por soluções eficientes e sustentáveis, que utilizem fluidos 

refrigerantes com menor impacto ambiental e incorporem energias renováveis, é de grande 

relevância. Nesse sentido, foi proposto um novo ciclo de refrigeração em cascata que integra 

ciclos de absorção e compressão de vapor, utilizando ejetores, o fluido refrigerante R744 

(CO₂) e energia solar. O sistema proposto foi destinado a aplicações nesses supermercados, 

contemplando dois pontos de evaporação, um para refrigeração de alimentos congelados e 

um para conforto térmico do ambiente. Nesse sistema proposto, foi realizada uma análise 4E 

(energética, exergética, econômica e de emissões). Foram testados diferentes cenários 

solares, com variações na área dos coletores e nas temperaturas de operação. Avaliando as 

eficiências do sistema, as perdas energéticas, identificando as irreversibilidades associadas 

e auxiliando compreender a distribuição de energia no sistema. Do ponto de vista econômico, 

foram analisados os custos de operação e os custos relacionados aos impactos ambientais, 

permitindo uma análise custo-benefício para avaliar a viabilidade do projeto. A otimização final 

do sistema ajustou parâmetros-chave para maximizar a eficiência e minimizar as 

irreversibilidades, mostrando que a nova configuração é uma alternativa viável e sustentável 

para o setor de refrigeração. Os resultados confirmam que o sistema proposto, pode melhorar 

a eficiência e reduzir os impactos ambientais, contribuindo para um desempenho energético 

superior em comparação com sistemas convencionais.  

 

Palavras-Chave: Refrigeração, absorção, R744, análise 4E, cascata, ejetor.  
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ABSTRACT 

 

Climate change has intensified in recent decades, with an approximately 80% increase in 

greenhouse gas emissions between 1971 and 2014, according to the IPCC. The refrigeration 

sector plays a significant role in this context, accounting for about 20% of global energy 

consumption. This consumption is estimated to rise to 37% by 2050. Additionally, air 

conditioning and refrigeration systems, such as those used in supermarkets, are major energy 

consumers and employ refrigerants that can harm the environment by depleting the ozone 

layer and enhancing the greenhouse effect. Therefore, the search for efficient and sustainable 

solutions that use refrigerants with lower environmental impact and incorporate renewable 

energies is highly relevant. In this context, a new cascade refrigeration cycle was proposed, 

integrating absorption and vapor compression cycles, using ejectors, the refrigerant R744 

(CO₂), and solar energy. The proposed system was designed for applications in supermarkets, 

addressing two evaporation points—one for frozen food refrigeration and another for thermal 

comfort. A 4E analysis (energy, exergy, economic, and emissions) was conducted for this 

proposed system. Different solar scenarios were tested, with variations in collector area and 

operating temperatures, evaluating system efficiencies and energy losses, identifying 

associated irreversibilities, and helping to understand the energy distribution within the system. 

From an economic perspective, operating costs and environmental impacts were analyzed, 

allowing for a cost-benefit analysis to assess project feasibility. The final system optimization 

adjusted key parameters to maximize efficiency and minimize CO₂ emissions, demonstrating 

that the new configuration is a viable and sustainable alternative for the refrigeration sector. 

The results confirm that the proposed system can enhance efficiency and reduce 

environmental impacts, contributing to superior energy performance compared to conventional 

systems. 

 

Keywords: Refrigeration, absorption, R744, 4E analysis, cascade, ejector. 
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1 INTRODUÇÃO 

 

Nas últimas décadas, o mundo tem sido afetado pelas mudanças climáticas. De acordo 

com Intergovernmental Panel on Climate Change (IPCC), a emissão de gases do efeito estufa 

aumentou cerca de 80% entre os anos de 1971 e 2014 (Blanco et al., 2014). Segundo Bellos 

e Tzivanidis (2017), este aumento na emissão dos gases do efeito estufa é devido ao 

desenvolvimento da sociedade e o aumento do consumo de energia com o objetivo de atender 

ao nosso estilo de vida. 

Segundo Schaeffer et al. (2012), o aumento da temperatura média da Terra, causada 

pela emissão de gases do efeito estufa, tem aumentado a demanda pela refrigeração em 

diversos setores tais como: alimentício, farmacêutico e edificações. Além disso, de acordo 

com Salehy et al. (2023), 20% da energia consumida no mundo é utilizada na produção de 

frio e que o IEA (2018) prevê um aumento para 37% em 2050. 

Nesse contexto, os supermercados presentes em todo o mundo são ambientes que 

consumem grandes quantidades de energia, sendo responsáveis por 3% a 4% do consumo 

total de energia primária nos países desenvolvidos de acordo com Gullo et al. (2018). Segundo 

Tassou et al. (2011), os supermercados utilizam, aproximadamente, de 30% a 60% do 

consumo total de energia para a refrigeração, o que demostra a necessidade de melhoria da 

eficiência energética de tais sistemas. 

Os sistemas de climatização e de refrigeração são responsáveis pela maior parte do 

consumo de energia dos supermercados, independentemente de sua localização no Brasil 

(Branco, 2010). A Associação Brasileira das Empresas de Serviços de Conservação de 

Energia (ABESCO) informa que a porcentagem de consumo de energia elétrica do sistema 

de refrigeração de um supermercado no Brasil está entre de 25% a 50% do seu consumo total 

de energia (Revista Abrava, 2016).  

Tendo em vista que, no Brasil, a demanda de energia associada aos sistemas de 

climatização e de refrigeração dos supermercados é elevada e que, de acordo com Panesi 

(2008), os supermercados operam com margens de lucro consideradas pequenas, percebe-

se a importância dos custos da refrigeração nos negócios do setor. 

Além do consumo de energia, os sistemas de climatização e de refrigeração desses 

ambientes utilizam fluidos refrigerantes que geram poluição, emitindo gases na atmosfera que 

destroem a camada de ozônio e contribuem para o efeito estufa (Fraccaro, 2007). 
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A comunidade internacional tem feito esforços para proteger o meio ambiente, evitando 

a destruição da camada de ozônio e reduzindo o efeito estufa. Segundo Andrade (2008), 

visando mitigar as mudanças climáticas através de ações coletivas foram propostos 

protocolos internacionais. Como exemplo, estão os protocolos Montreal (1987) e Kyoto (1997) 

que propuseram medidas para restrição da emissão de gases poluentes, incentivaram o uso 

de fontes renováveis de energia e a cooperação no compartilhamento de informações sobre 

novas tecnologias (Silva, 2009). 

Dessa forma, a busca por sistemas de climatização e de refrigeração mais eficientes, 

que utilizam fluidos refrigerantes menos agressivos ao meio ambiente ou que incorporem o 

uso de energias renováveis são de interesse da sociedade. 

Surgiu-se então a indiscutível necessidade de conhecer melhor o funcionamento dos 

sistemas de refrigeração em busca de análises para o aperfeiçoamento dos projetos visando 

uma redução no consumo de energia, uma possível melhora na rentabilidade financeira e um 

menor impacto ambiental. 

Dentre as possíveis soluções, destaca-se o sistema de refrigeração integrado absorção-

compressão de vapor. Trata-se de um ciclo de refrigeração em cascata, no qual um ciclo de 

absorção (ciclo de alta temperatura) está interligado a um ciclo de compressão de vapor (ciclo 

de baixa temperatura).  

Nesse arranjo, é possível utilizar para o ciclo de baixa temperatura o fluido refrigerante 

R744 (CO2), um fluido que, além de possuir um reduzido efeito estufa se comparado com os 

demais, apresenta um bom desempenho. O sistema de refrigeração integrado absorção-

compressão de vapor ainda pode incorporar elementos que melhoram seu desempenho, 

sendo um deles o ejetor. Além disso, nos sistemas de absorção é possível a integração com 

fontes renováveis de energia, como a solar. 

Com a utilização do ejetor em sistemas de refrigeração, é possível reduzir parte das 

irreversibilidades causadas pelo processo de estrangulamento no dispositivo de expansão. 

Dessa forma, o presente trabalho visa realizar análises energética, exergética, ambiental e 

econômica de um sistema de refrigeração integrado absorção-compressão de vapor que 

utiliza ejetores e o fluido refrigerante R744. 
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1.1 Objetivos 

 

O objetivo geral deste trabalho é realizar uma análise 4E (energética, exergética, 

econômica e de emissões) de um sistema de refrigeração integrado absorção-compressão de 

vapor que utiliza ejetor e o fluido refrigerante R744. 

Os objetivos específicos são: 

1. Propor uma nova configuração de um sistema de refrigeração em cascata com 

utilização de ejetores e energia solar.  

2. Desenvolver um modelo matemático para simulação de um sistema de refrigeração 

cascata absorção-compressão de vapor e validá-lo; 

3. Avaliar os aspectos energético, exergético, econômico e de emissões do sistema 

proposto (análise 4E); 

4. Realizar a otimização do sistema. 
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2 REVISÃO DA LITERATURA 

 

Esta revisão apresenta a fundamentação teórica e a revisão bibliográfica deste trabalho. 

Conceitos a respeito de sistemas de refrigeração, refrigeração por compressão de vapor, 

refrigeração por absorção, sistemas integrados   de   refrigeração   por   absorção e 

compressão   de   vapor, fluidos refrigerantes, ejetores, análise termoeconômica e ambiental 

e estudos atuais com conclusões a respeito desses assuntos.  

 

2.1 Fluidos refrigerantes  

 

A preponderância dos equipamentos empregados em sistemas de refrigeração 

fundamenta-se, em sua maioria, na compressão de vapor de um fluido refrigerante. Esses 

fluidos desempenham um papel crucial na regulação térmica e no desempenho, sendo a sua 

compressão e expansão aspectos essenciais para o funcionamento adequado desses 

sistemas. 

Existem muitos fatores que afetam a escolha de um refrigerante para uma dada 

aplicação. Devem ser considerados aspectos termodinâmicos, químicos, segurança, impacto 

ambiental, custo e disponibilidade no mercado. Um ponto importante para os fabricantes de 

sistemas de refrigeração reside nas modificações necessárias nos processos de construção 

e produção de componentes, todos com impactos no custo final do produto. (Brasil, 2010). 

De acordo com (Cabello et al., 2022) e (Lebrun e Ziegler, 2019), no ano de 2018, as 

emissões associadas aos sistemas de refrigeração corresponderam a 7,8% do total de 

emissões de gases do efeito estufa, sendo este impacto ao meio ambiente é ocasionado por 

emissões diretas e indiretas. As emissões diretas representam 37% do total e ocorrem pelo 

vazamento do fluido refrigerante e são mensurados por cálculo da emissão equivalente de 

CO2. Já as indiretas representam 63% das emissões equivalentes de CO2 e ocorrem pela 

geração dos gases do efeito estufa associados à geração e à transmissão da energia elétrica 

consumida.  

O Quadro 1, apresentado por Polonara et al. (2017), resume as aplicações dos 

principais fluidos refrigerantes e as possíveis tendências para substituição. É possível 

observar que as misturas entre refrigerantes se mostram promissoras para uso futuro em 

sistemas de refrigeração, além da utilização do CO2 (R744). 
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Tabela 1 - Cenário geral do uso de fluídos refrigerantes em função das aplicações 

Setor CFCs HCFCs HFCs HCs 
CO2 e 

Amônia 
HFOs puros HFOs mistura 

Refrigeração 

Doméstica 
R12 - R134a R600a Amônia R1234yf R450A, R513A 

Refrigeração 

Comercial 

R12, 

R502 
R22 

R134a, 

R404A, 

R407A, 

R407F 

R600, 

R290 

CO2 

R1234yf, 

R1234ze(E) 

R450A,R448A,R444B, 

R442A,R455A,R450A,  

R513A,R448A,R449B 
Amônia 

Refrigeração 

em 

Transportes 

- R22 

R134a, 

R410A 
R290, 

R1270 
CO2 R134yf 

R450A,R448A,R444B, 

R446A,R455A,R447A,  

R447B,R448A,R449A, 

R450A, R513A... R407C 

Refrigeração 

Industrial 
- R22 R134a 

R1270, 

R290 

Amônia, 

CO2 
R1234yf 

R450A,R444B,R455A 

R446A,R447A,  

R447B,R448A,R449A 

Bombas de 

Calor para 

aquecimento 

de água 

- R22 R134a 
R290, 

R600a 

Amônia, 

CO2 

R1234yf, 

R1234ze(E) 

R450A,R444B,R455A 

R446A,R447A,  

R447B,R448A,R449A, 

R513A 

Ar 

Condicionado 
R12 R22 

R134a, 

R32, 

R410A, 

R407C 

R290 CO2 R1234yf 

R450A,R444B,R455A 

R446A,R447A,  

R447B,R448A,R449A, 

R513A 

Chiller 
R12, 

R11 

R22, 

R123 
R134a, 

R404A, 

R410A, 

R407C 

R290, 

R1270 

Amônia, 

CO2 

R1234yf, 

R1234ze(E) 

R450A,R444B,R455A 

R446A,R447A,  

R447B,R448A,R449A, 

R513A 

HCFO- 

1233zd 

(E) 

Ar 

Condicionado 

veicular 

R12 - 

R134a, 

R410A, 

R407C 

- CO2 R1234yf R450A, R513A 

Legenda:   

Laranja - Uso histórico 

Azul - Usados atualmente em escala comercial 

Amarelo - Uso potencial.  

Fonte: Adaptado Polonara et al. (2017)  
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Com base nos conhecidos efeitos ambientais negativos causados pelos refrigerantes 

clorofluorados (CFC e HCFC) e em decorrência do cronograma de redução e eliminação do 

consumo desses fluidos, estabelecidas pelos protocolos de Montreal (1987) e de Kyoto (1997) 

e pela Emenda de Kigali, Mendes e Sessa (2016) destacaram as crescentes pesquisas acerca 

dos fluidos naturais, uma vez que eles podem ser uma alternativa segura para a camada de 

ozônio e ao aquecimento global. Os autores evidenciaram as propriedades do CO2 (R744), 

como a não inflamabilidade, baixa toxicidade e a grande disponibilidade no mercado. Além 

disso, eles mencionaram que as aplicações dos sistemas com CO2 são abrangentes, já que 

eles podem ser utilizados tanto para refrigeração industrial quanto para refrigeração comercial 

e também para o condicionamento de ambientes. 

Segundo Sharma et al. (2014), utilizando sistemas em cascata com fluido refrigerante 

CO2, que possui um menor risco no vazamento, o impacto ambiental direto teria uma redução 

e o indireto reduziria devido ao menor consumo de energia elétrica do sistema. 

Segundo o Brasil (2010), em aplicações comerciais para supermercados, o CO2 

normalmente opera, no ciclo de baixa, com temperatura de condensação variando de –15 ºC 

a –5 ºC, enquanto sua evaporação varia de –40 ºC a –25 ºC, atendendo assim à maioria dos 

sistemas de congelados. Por outro lado, a amônia, ciclo de alta, evapora no trocador de calor 

cascata numa faixa que varia de –20 ºC a –10 ºC e sua temperatura de condensação ocorre 

entre 30 ºC e 40 ºC.  

Getu e Bansal (2008) realizaram uma análise termodinâmica de um sistema de 

refrigeração em cascata, com objetivo principal de otimizar a temperatura de evaporação e 

vazão mássica e, assim, obter o COP máximo do sistema que opera a –50°C na evaporação 

e 40°C na condensação utilizando R717/R744. Os autores avaliaram os parâmetros de 

temperatura de condensação, sub-resfriamento e superaquecimento nos circuitos de alta e 

baixa temperatura, além da diferença de temperatura no trocador de calor cascata. Uma 

análise de regressão multilinear foi empregada para desenvolver expressões ótimas para os 

parâmetros mencionados. Os autores concluíram que o COP do sistema aumenta quando a 

temperatura de condensação diminui e a de evaporação aumenta, atingindo um valor máximo 

de 1,3. Constataram também no estudo que as vazões mássicas reduzem com o aumento da 

diferença de temperatura no condensador em cascata, o que acarreta também na diminuição 

do COP do ciclo. Vale ressaltar que os autores apontaram que os sistemas de refrigeração 

em cascata de dois estágios são adequados para aplicações industriais de câmaras 

frigoríficas de supermercados, e que o fluido refrigerante R744 utilizado na parte de baixa 

temperatura do circuito de sistemas em cascata é uma das alternativas comercialmente mais 

atrativas. 
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De acordo com Elbel e Lawrence (2016), as perdas associadas ao processo de 

expansão em ciclos de refrigeração, baseados na compressão de vapor com R744 são 

substancialmente superiores quando contrastadas com aquelas que ocorrem com fluidos de 

pressão crítica mais reduzida, como o R134a e R410A. Isso se deve à discrepância na 

entalpia no evaporador entre esses dois últimos fluidos, a qual é mais ampla em comparação 

com o R744. Os autores enfatizam que tais perdas se ampliam ainda mais quando o ciclo 

funciona em regime transcrítico e mencionam a possibilidade de atenuação dessas perdas 

por meio da inclusão de um ejetor no ciclo, o que resultaria na otimização do desempenho 

operacional. Conclui-se também que, devido a esses fatores, o R744 tem baixa eficiência 

quando comparados a estes outros fluidos.  

Nota-se então que o fluido refrigerante R744 (CO2) é uma alternativa ambientalmente 

amigável que está sendo cada vez mais utilizada em sistemas de refrigeração e climatização. 

Ao contrário de outros refrigerantes convencionais, como os hidroclorofluorocarbonetos 

(HCFC) e os hidrofluorocarbonetos (HFC), o CO2 não contribui para a depleção da camada 

de ozônio ou para o aquecimento global, o que o torna uma opção atrativa para reduzir o 

impacto ambiental. O CO2 tem propriedades de transferência de calor e capacidade de 

refrigeração adequadas para uso em sistemas de refrigeração e ar-condicionado, apesar de 

apresentar certos desafios técnicos e eficiência inferior quando comparado a outros fluidos do 

mercado, principalmente quando utilizados em ciclos transcríticos.  

Gutiérrez (2005) cita alguns pontos que devem ser levados em consideração na escolha 

do fluido refrigerante em um sistema de refrigeração que utiliza ejetor: 

• Calor latente de evaporação precisa ser tão elevado quanto possível para 

minimizar os fluxos de massa. Isto reduz a entrada de potência no sistema.  

• Calor específico precisa ser tão reduzido quanto possível na fase líquida para 

incrementar o grau de sub-resfriamento. Também, o calor específico da fase 

vapor deveria ser grande para reduzir a região de superaquecimento.  

• Peso molecular necessita ser elevado, pois o coeficiente de desempenho (COP) 

aumenta com o aumento do peso molecular.  
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2.2 Ciclos de refrigeração simples 

 

Nesta seção são apresentados de forma sucinta a fundamentação teórica para os 

ciclos de refrigeração abordados neste trabalho. 

 

2.2.1 Ciclo ideal  

 

O ciclo de refrigeração de Carnot, representado Figura 1, é totalmente reversível e 

consiste em dois processos isotérmicos alternados e dois processos isentrópicos alternados. 

Possui desempenho máximo para determinados limites de temperatura, servindo como um 

padrão de comparação para os ciclos reais. (Çengel e Boles, 2013).  

Figura 1 - Ciclo de Carnot Reverso. 

 

Fonte: Adaptado de Çengel (2012). 

 

2.2.2 Ciclo de compressão de vapor 

 

No ciclo real de refrigeração por compressão de vapor, mostrado na Figura 2, o 

refrigerante entra no compressor no estado de vapor saturado. Ele é comprimido 

isoentropicamente até a pressão do condensador. Após a compressão, o refrigerante passa 

de vapor saturado para vapor superaquecido (processo 1-2). Comprimido, o refrigerante 

atinge uma temperatura maior que a do meio para o qual rejeitará calor. No condensador, o 
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refrigerante rejeita calor isobaricamente e muda do estado de vapor superaquecido para 

líquido saturado (processo 2-3). Em seguida, o refrigerante líquido é estrangulado 

isoentalpicamente, o que reduz sua pressão até a pressão do evaporador. Durante esse 

processo, sua temperatura fica menor que a do espaço refrigerado (processo 3-4). O fluido, 

agora uma mistura saturada, absorve calor do ambiente a ser refrigerado até que todo o 

líquido evapore e o refrigerante atinja o estado de vapor saturado (processo 4-1). O vapor 

saturado então entra novamente no compressor, reiniciando o ciclo. 

 

Figura 2 - Ciclo de Refrigeração de Compressão de Vapor. 

 

Fonte: Adaptado de Çengel, 2012. 

 

Segundo Stoecker e Jones (1985), os ciclos reais devem ser construídos de tal modo 

que se aproximem o máximo possível do ciclo de refrigeração de Carnot, que é o ciclo de 

refrigeração com maior desempenho. Entretanto, existem as irreversibilidades no ciclo de 

refrigeração que incluem perdas durante a compressão, expansão, transferência de calor nos 

trocadores e processos químicos associados, impactando o desempenho do sistema. 

Algumas irreversibilidades comuns são perda de carga no escoamento do refrigerante, 

transferência de calor entre o refrigerante e os ambientes. 
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2.2.3 Ciclo de absorção de vapor 

 

Tendo em vista os problemas ambientais causados pelos ciclos convencionais de 

compressão de vapor, alternativas que tornem os sistemas mais sustentáveis são muito 

esperadas. Novas tecnologias de refrigeração têm surgido com pesquisas relacionadas à 

utilização do calor perdido e de fontes renováveis. Dentre os avanços dessas tecnologias, 

cita-se a substituição dos fluidos refrigerantes que reduzem os danos ambientais e o consumo 

de energia (Nikbakhti et al., 2020). Nesse sentido, a refrigeração por absorção, que implica 

na absorção do fluido refrigerante por um meio de transporte, podendo ser um outro fluido ou 

uma substância que forme uma solução líquida, é uma alternativa sustentável para os 

sistemas de refrigeração. 

Nesse sistema, o par de fluidos mais utilizado é água-amônia. Neste caso a amônia é o 

fluido refrigerante e a água o fluido absorvedor. Outros sistemas comuns são água-brometo 

de lítio e água-cloreto de lítio, sendo a água o fluido refrigerante. Tais sistemas se tornam 

economicamente atrativos se houver uma fonte de energia térmica de baixo custo e acessível 

com temperaturas entre 100ºC e 200ºC, sendo que esta fonte pode ser desde gás natural, 

energia solar até rejeitos térmicos de algum processo industrial (Nogueira, 2019). 

O sistema de absorção é similar ao de compressão de vapor, porém o compressor é 

substituído por um mecanismo mais complexo composto, basicamente, por um absorvedor, 

uma bomba, um gerador, uma válvula e um regenerador. Na Figura 3 é apresentado um ciclo 

de absorção que consiste em quatro partes principais: o gerador, o condensador, o 

evaporador e o absorvedor.  

O evaporador recebe calor, vaporizando o fluido refrigerante. No absorvedor, o vapor é 

absorvido pelo fluido secundário e a solução liquida é resfriada. Em seguida, a solução é 

bombeada para o gerador, onde o fluido refrigerante é separado termicamente e é enviado ao 

condensador. O fluido refrigerante na fase líquida na saída do condensador se expande para 

uma pressão menor por meio do dispositivo de expansão e flui de volta para o evaporador. 

Ao mesmo tempo, a solução liquida restante no gerador é enviada de volta ao absorvedor 

para absorver o vapor do refrigerante vindo do evaporador. 
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Figura 3 - Sistema de refrigeração por absorção a) Máquina de refrigeração por absorção. 
b) Esquema geral ciclo de absorção. 

 

 

 

Fonte:  Adaptado de Nikbakhti et al., (2020). 

 

O estudo realizado por Mussati et al. (2016) envolveu a aplicação de programação não 

linear para otimizar sistemas de refrigeração por absorção de LiBr-H2O. O objetivo era otimizar 

tamanhos e condições operacionais para uma capacidade de resfriamento específica, 

minimizando a taxa de perda de exergia, a área de transferência de calor e o custo anual do 

sistema. Duas soluções ótimas foram identificadas: uma minimizando a taxa de perda de 

exergia e outra a área de transferência de calor, proporcionando limites "teóricos" e "práticos". 

A distribuição ótima da área de transferência de calor foi analisada, revelando um valor 

"prático" que melhorou significativamente os limites superiores para a otimização econômica 

em comparação com a solução teórica. Um estudo de caso para uma capacidade de 

refrigeração de 50 kW destacou que a maioria dos custos estava associada a despesas de 

capital, com o gerador e o evaporador representando a maior parte. O absorvedor contribuiu 

significativamente para a área de transferência de calor e para a perda de exergia quando o 

custo foi minimizado. A análise econômica revelou que aproximadamente três quartos do 

custo anual total correspondem às despesas de capital, sendo o gerador e o evaporador 

responsáveis por cerca de 70% desses custos. 

Na Figura 4 é apresentada a distribuição ótima dos custos totais anuais. (a) Contribuição 

para o custo anual total; (b) Contribuição das unidades de processo para o CAPEX; (c) 

contribuição das empresas de aquecimento e refrigeração para o OPEX. O índice CAPEX 

(Capital Expenditure) refere-se aos investimentos de aquisição em bens de capital, como 

equipamentos e instalações, enquanto o índice OPEX (Operational Expenditure) abrange os 

custos operacionais recorrentes necessários para manter as operações diárias, como 
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manutenção e energia. As siglas e suas associações sendo Gen-gerador, Evap-evaporador, 

Abs-absorvedor, Cond-condensador e She-trocador de calor. 

Figura 4: Custos em refrigeração. 

 

Fonte:  Adaptado de Mussati et al. (2016). 

 

2.3 Ciclo de refrigeração em cascata 

 

Nos sistemas em que o mesmo fluido refrigerante passa pelos estágios de alta e baixa 

pressão, valores elevados de pressão e volume específico podem causar problemas. O 

volume específico do vapor de refrigerante na aspiração do compressor depende da 

temperatura de evaporação, que, quando é muito baixa, eleva o volume específico, o que 

implica em um compressor de capacidade volumétrica elevada. Se um fluido refrigerante for 

escolhido de tal modo que a pressão de evaporação seja superior à atmosférica, a pressão 

de descarga pode assumir valores elevados a ponto de exigirem vasos e tubulações de 

paredes reforçadas. Uma solução para este problema é mostrada na Figura 5, na qual dois 

ciclos de refrigeração por compressão de vapor estão conectados por um trocador de calor. 

Este sistema que conecta dois ou mais ciclos de refrigeração é comumente chamado de 

Sistemas de Refrigeração em Cascata (Stoecker e Jones,1985). 

Dessa forma, em aplicações industriais em grande escala ou que necessitam de 

condições de operação com temperaturas baixas, menores que -30°C por exemplo, seriam 

impraticáveis com ciclos simples de compressão de vapor ou de absorção. Abaixo desta 



26 

temperatura, os ciclos simples se tornam ineficientes e com alto custo de operação. Assim, 

para aplicação em sistemas com temperaturas menores que -30°C, é necessária a utilização 

de mais de um estágio de refrigeração, ou seja, ciclos de refrigeração em cascata (Çengel e 

Boles, 2004; Dinçer e Kanoglu, 2010). 

Os sistemas em cascata são compostos por ciclos de alta e baixa temperatura, 

interligados por um trocador de calor que permite a utilização de dois fluidos refrigerantes 

diferentes, cada um operando em suas faixas de pressão e temperatura ideais em um mesmo 

sistema de refrigeração (Gullo; Tsamos; et al., 2018) 

Como vantagens do uso destes sistemas pode-se citar: 

• A possibilidade da utilização de fluidos refrigerantes distintos, ou seja, os fluidos 

refrigerantes podem ser diferentes e otimizados para cada circuito evitando pressões 

muito elevadas ou muito baixas; 

• A integração entre sistemas de refrigeração distintos, tais como o ciclo de absorção-

compressão de vapor descritos por Jain et al. (2016) e Carvalho (2019). 

 

Figura 5 - Sistema de refrigeração em cascata. 

 

Fonte: Adaptado de STOECKER, 1985. 

 

Quando o ciclo de refrigeração em cascata, conforme descrito anteriormente, interliga 

um ciclo de compressão de vapor com um ciclo de absorção, como demonstrado na Figura 6, 

ele é denominado Sistema Integrado de Refrigeração Absorção-Compressão de Vapor 

segundo Jain et al, (2016). Para Nikbakhti et al., (2020), os ciclos de absorção e compressão 

integrados podem apresentar maior eficiência energética se comparados com ciclos simples. 
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No estudo realizado por Cimsit e Ozturk (2012), o ciclo de refrigeração em cascata de 

compressão-absorção foi analisado e simulado com a utilização de seis diferentes 

combinações de pares de fluidos refrigerantes. Em um dos casos, o ciclo de compressão-

absorção de estrutura mais complexa foi utilizado com o par de fluidos refrigerantes LiBr-H2O 

e NH3-H2O, então, sob as mesmas condições, a capacidade de refrigeração e aplicação foi 

comparado com o clássico ciclo de compressão de vapor. Os resultados mostraram uma 

redução de 48 a 51% no consumo de energia elétrica quando utilizados os fluidos LiBr-H2O e 

NH3-H2O, respectivamente. 

 

Figura 6 - Imagem esquemática do ciclo de refrigeração em cascata de compressão – 
absorção. 

 

Fonte: Adaptado de Jain et al, (2016). 

 

Dixit et al. (2017), realizaram um estudo de um ciclo de refrigeração integrado composto 

de dois estágios de absorção e um estágio de compressão em cascata. O sistema proposto 

foi comparado, segundo os pontos de vista energético, exergético, ambiental e econômico, a 

um sistema de refrigeração por compressão de vapor equivalente. As análises demonstraram 

que o ciclo estudado resultou em uma redução de 89,3% no consumo de energia elétrica e 

uma redução de 112,6 ton/ano para 12,1 ton/ano em emissões de CO2. A otimização também 

foi realizada com o objetivo de minimizar o custo anual de operação da planta, que inclui o 



28 

custo exergético do combustível, o custo de investimento inicial, custos de manutenção e 

custos relativos às emissões de CO2. O estudo demonstrou que o custo anual ficou 21,6% 

menor em relação ao ciclo de compressão equivalente, que foi reduzido em 18,2% após 

realizada a otimização do sistema. Os resultados deste estudo reafirmam a importância de 

pesquisas nesse tópico, pois ainda é possível reduzir consideravelmente os custos com 

energia elétrica e os danos ambientais. 

Turgut E Turgut (2018) realizaram uma investigação comparativa e otimização 

multiobjetivo de um sistema de refrigeração por absorção-compressão de vapor em cascata 

operando com diferentes refrigerantes no ciclo de compressão de vapor. Os fluidos 

refrigerantes utilizados na compressão foram R1234yf, R134a, R717 e R290. Os autores 

apontam que a aplicação de sistemas híbridos em cascata não só economiza energia elétrica, 

como também evita que gases tóxicos causadores do efeito estufa sejam emitidos no 

ambiente. Os sistemas foram analisados sob duas perspectivas: a primeira considera o 

investimento e custo operacional juntamente com custo social relacionado as emissões de 

carbono. A segunda perspectiva relaciona-se à parte termodinâmica por meio da análise da 

eficiência exergética. A análise cujo objetivo era a investigação econômica identificou que o 

sistema operando com o refrigerante R717 no ciclo de compressão apresentou o menor custo 

anual total, de US$ 9.640,38 por ano, que é 11,2% menor que o encontrado no caso base. Já 

o sistema operando com o refrigerante R1234yf no ciclo de compressão apresentou o maior 

custo anual total, de US$ 10.865,74 por ano. A análise, cujo objetivo era a investigação 

termodinâmica, identificou que o sistema operando com o refrigerante R290 no ciclo de 

compressão apresentou a maior eficiência de segunda lei, de 41%, já o sistema com R134a 

foi o sistema com a pior eficiência, de 38%. 

Carvalho (2019) em sua dissertação de mestrado realizou uma análise comparativa 

entre dois sistemas de refrigeração, o primeiro sistema em cascata por compressão de vapor 

e o segundo sistema integrado por absorção e compressão de vapor. A análise 

termoeconômica compara os sistemas sob aspectos energéticos, exergéticos, econômicos e 

ambientais. O autor traz em seu estudo uma tabela, em que resume os trabalhos mais 

relevantes de sistemas de refrigeração em cascata.  

Na Tabela 2 é apresentado o resumo de estudos de sistemas de refrigeração em 

cascata e observa-se reduções no consumo de energia, reduções nos custos e aumentos nos 

coeficientes de desempenho. 

 



29 

Tabela 2 - Resumo de estudos bibliográficos de refrigeração em cascata  

Autor Ano Resultado 

Da Silva et al. 2012 
Redução do consumo de energia elétrica, do SRCCV em relação 

ao sistema convencional, variando de 13 a 24%. 

Jain et al. 2013 

O resultado obtido foi uma redução de 61% no consumo de 

energia elétrica a um e um aumento de 155% no COP do 

SIRACV em relação SRCCV. 

Ma et al. 2014 
Aumento de 2,3% no COP do sistema otimizado em relação ao 

caso base. 

Jain et al.(A) 2015 

O estudo chegou a uma conclusão de uma redução de custo 

anual do sistema de 11,9% com 22,4% na redução de custos de 

investimento para o caso base. 

Boyaghchi 2016 

Em um estudo relacionado a utilização de fluidos refrigerantes 

para o SIRACV, ficou 21,6% menor em relação ao aspecto 

econômico o fluido mais eficiente foi o R1234ze com um custo 

total anual de operação de US$ 7016/ano. 

Dixit et al. 2017 

O estudo demonstrou que o custo anual de operação do 

SIRACV, ficou 21,6% menor em relação ao ciclo de compressão 

equivalente, que foi reduzido em mais de 18,2% após realizada 

a otimização do sistema. 

Turgut e Turgut 2018 

Em um estudo relacionado a utilização de fluidos refrigerantes 

para para o SIRACV, a análise cujo objetivo era a investigação 

termodinâmica identificou que o sistema operando com o 

refrigerante R290 no ciclo de compressão apresentou a maior 

eficiência de segunda lei, de 0,41 já o sistema de R134a foi o 

sistema com a pior eficiência de 0,38. 

Tan Et al. 2023 

Com os resultados é possível observar que a aplicação 

cooperativa do trocador de calor fracionado acoplado ao ejetor 

bifásico aumenta o COP do FACRC-TPE e obtém menor 

temperatura de refrigeração. 

Fonte:  Adaptado de Carvalho (2019). 

 

2.4 Ejetor 

 

O ejetor é um dispositivo sem partes móveis que, em sistemas de refrigeração, pode 

ser utilizado de duas formas distintas. Na primeira com a mesma função de um compressor, 

substituindo-o e permitindo a redução de trabalho mecânico, o que leva à economia de 

energia. Na segunda, ele é utilizado para recuperar o trabalho dissipado pelo fluido 



30 

refrigerante ao passar pelo dispositivo de expansão, melhorando assim, o coeficiente de 

desempenho em sistemas de refrigeração por compressão de vapor (Tashtoush et al., 2019). 

Dessa forma, adicionar um ejetor ao sistema pode não apenas melhorar efetivamente o COP 

do sistema, mas também melhorar muito sua eficiência exergética. (Behnam et al., 2019). 

O ejetor utiliza a energia cinética de um fluido de alta pressão (muitas vezes vapor de 

alta pressão) para aumentar a pressão de um fluido de baixa pressão (geralmente vapor ou 

líquido refrigerante). O fluido de alta pressão é introduzido em uma área de seção convergente 

do ejetor. A alta velocidade do fluido motriz cria uma área de baixa pressão na garganta do 

ejetor. O fluido a baixa pressão é aspirado para dentro do ejetor pela área de baixa pressão 

criada na garganta do ejetor, devido ao efeito de arraste causado pelo fluido motriz em alta 

velocidade. Depois que o fluido de baixa pressão é aspirado, ele é misturado com o fluido 

motriz e conduzido para uma área de seção divergente. Nessa região, a velocidade diminui, 

mas a pressão aumenta, resultando em um aumento na pressão do fluido (Gênier; Junior, 

2013). 

O aumento da pressão obtido no ejetor permite que o fluido refrigerante de baixa 

pressão seja comprimido sem o uso de compressores mecânicos tradicionais, tornando-o 

mais econômico. Esses dispositivos têm várias aplicações, incluindo sistemas de refrigeração, 

sistemas de vácuo, controle de poluição, sistemas de combate a incêndio, entre outros. No 

contexto de sistemas de refrigeração industrial, o uso de ejetores pode melhorar a eficiência 

energética e reduzir o consumo de energia em comparação com sistemas tradicionais que 

utilizam apenas com compressores mecânicos Souza (2024). 

Os sistemas em cascata na refrigeração podem ser melhorados ao utilizar um 

dispositivo que tem potencial de aumentar o desempenho e de reduzir os consumos de 

energia na refrigeração. O ejetor, segundo Li et al. (2014) pode atuar substituindo o 

compressor ou como dispositivo de expansão ao recuperar as perdas do processo de 

estrangulamento, assim, este componente tem sido uma alternativa promissora para reduzir 

as irreversibilidades geradas nos dispositivos de expansão. Dessa forma, diversos artigos 

apresentam o ejetor implementado em sistemas de refrigeração cascata, no qual são 

avaliados tanto as propriedades termodinâmicas e o consumo de energia, quanto as outras 

características associadas ao processo. 

Bellos e Tzivandis (2018) realizaram um estudo no qual utilizaram um ejetor em um ciclo 

de refrigeração por absorção operando com LiBr-H2O que é acionado por coletores solares 

de calha parabólica. Utilizando uma fonte renovável de energia para aquecer parte do sistema, 

observaram alterações no coeficiente de desempenho (COP). Com o ejetor, o ciclo de 
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absorção apresentou maior desempenho em relação ao sistema convencional, sendo que 

apenas para o cenário operacional com temperatura do evaporador de 5°C e temperatura do 

condensador de 30°C, o sistema convencional é mais eficiente com desempenho de 3,03% 

de diferença. 

Na Figura 7, é mostrada a geometria de um ejetor, dividido em quatro partes: a primeira 

região “câmara de sucção” do bocal que inclui o bocal primário convergente-divergente e o 

duto de sucção para o fluido secundário, segunda região “câmara de mistura” que inclui uma 

câmara onde acontece a mistura dos fluxos primário e secundário, terceira região “seção de 

área constante” na qual o fluxo misturado sofre choques transversais, e a quarta região 

"Difusor” do difusor, na qual o fluxo experimenta um incremento de pressão até uma pressão 

intermediária que situa-se entre as pressões do vapor primário e secundário. 

Figura 7 - Esquema de um ejetor. 

 

Fonte: Adaptado de Bellos; Tzivanidis (2018) 

 

Elbel e Lawrence (2016) realizaram uma revisão dos desenvolvimentos em tecnologias 

de ejetores e, dentre os levantamentos dos autores, é válido destacar que a melhoria do COP, 

que pode ser obtida com o ciclo com ejetor, depende de muitos fatores, incluindo as 

propriedades do fluido que está sendo usado. Fluidos com maiores irreversibilidades ou 

estrangulamento (diferença entre expansão isentrópica e isentálpica) no dispositivo de 

expansão do ciclo oferecem maior oportunidade de melhoria. Fluidos com uma vazão mássica 

maior para uma determinada capacidade também podem se beneficiar da recuperação do 

trabalho de expansão, pois uma vazão mássica maior também aumenta a irreversibilidade 

total no dispositivo de expansão. No geral, o CO2 tem perda de estrangulamento 

significativamente maior em comparação com fluidos de baixa pressão, especialmente em 

temperaturas ambientes elevadas, onde um ciclo de CO2 operaria no modo transcrítico. Isso 
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significa que o CO2 tem uma oportunidade muito maior de melhorar o COP ao usar um 

dispositivo de recuperação de trabalho, como um ejetor. 

Tan et al (2023) propõem o ciclo de refrigeração em cascata automática fracionada 

acoplado ao ejetor bifásico (FACRC-TPE) utilizando R1150/R600a, considerado 

ecologicamente correto, Figura 8. Neste ciclo, o ejetor bifásico é substituído por uma válvula 

borboleta na passagem do fluxo líquido do fundo do separador, visando recuperar o trabalho 

de expansão e reduzir o consumo de energia. Além disso, emprega-se um trocador de calor 

de fracionamento para a purificação de componentes de baixo ponto de ebulição. O 

desempenho e as irreversibilidades deste sistema são comparados com o ciclo de 

refrigeração em cascata automática não fracionada com ejetor bifásico (UACRC-TPE) e o 

ciclo de refrigeração em cascata automática fracionada acoplado ao ejetor bifásico 

convencional (FACRC). 

Figura 8 – Ciclos: (a) O ciclo de refrigeração em cascata automática fracionada acoplado ao 
ejetor bifásico (FACRC-TPE); (b) O ciclo de refrigeração em cascata automática (ACRC); (c) 

Ciclo de refrigeração em cascata fracionada. 

 

Fonte: Adaptado de Tan Et al (2023) 
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Os maiores coeficientes de desempenho (COP) em FACRC-TPE e FACRC são 

observados com uma fração de massa de R1150 de 0,33. O COP máximo de 0,572 em 

FACRC-TPE é 0,075 superior ao de FACRC, enquanto UACRC-TPE alcança seu COP 

máximo de 0,515 com uma fração de massa de R1150 de 0,43. Como a fração mássica R1150 

varia de 0,29 a 0,48, o COP médio do FACRC-TPE é 10,57% maior que o da UACRC-TPE, e 

é 15,18% maior que o do FACRC. Os resultados indicam que a integração do trocador de 

calor fracionado ao ejetor bifásico aumenta o COP do FACRC-TPE, resultando em 

temperaturas de refrigeração mais baixas. Os COP médios são superiores nos sistemas que 

se utiliza ejetor em relação ao outro (TAN et al., 2023). 

Souza (2024) em sua dissertação "Análise Termodinâmica e Otimização de um Sistema 

de Refrigeração em Cascata Modificado Utilizando Ejetores Bifásico e Fluidos com Baixo 

GWP", analisa sistemas de refrigeração em cascata para aplicações de resfriamento de 

baixas temperaturas. A pesquisa visa aumentar a eficiência termodinâmica e reduzir o impacto 

ambiental, utilizando ejetores bifásicos e fluidos refrigerantes com baixo Potencial de 

Aquecimento Global (GWP). 

O estudo desenvolve um modelo termodinâmico de um sistema de refrigeração em 

cascata modificado com ejetor bifásico, avaliando diferentes refrigerantes de baixo GWP, 

como R1234yf, R290, NH3, R1234ze e CO2, em condições de alta e baixa temperatura. A 

metodologia envolveu a simulação no software MATLAB e otimização utilizando o método de 

enxame de partículas (PSO) para minimizar a destruição total de exergia do sistema. Os 

resultados mostram que o par NH3-CO2 apresentou o melhor coeficiente de performance 

(COP), enquanto R1234yf-CO2 resultou na maior destruição de exergia. 

A pesquisa conclui que o uso de ejetores bifásicos em sistemas de refrigeração em 

cascata pode reduzir irreversibilidades e melhorar a eficiência energética, com impactos 

significativos no desempenho do sistema conforme variam os fluidos refrigerantes e as 

condições de operação. A análise também destaca que a geometria do ejetor e a eficiência 

dos bocais são fatores críticos para otimização e desempenho do sistema. 

 

2.5 Ciclos de absorção com ejetor 

 

Abed et al., (2015) investigaram a melhoria do desempenho de um ciclo de refrigeração 

por absorção com ejetor, utilizando uma mistura de NH3/H2O, ao implementar duas 

modificações principais: a reorganização das linhas de fluxo da solução, que otimiza a troca 
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de calor entre o gerador e o absorvedor, e a inclusão de um trocador de calor do refrigerante 

(RHE) entre o evaporador e o tanque de flash. O ejetor é essencial para aumentar o 

coeficiente de performance (COP) do sistema, pois permite a utilização de energia térmica em 

temperaturas elevadas e melhora a eficiência do ciclo ao operar em três níveis de pressão. 

As modificações propostas resultaram em um aumento de 12,2% no COP, reduzindo a carga 

térmica no gerador e aumentando a capacidade de resfriamento, o que evidencia o potencial 

significativo dos ciclos de absorção com ejetor para aplicações industriais e comerciais, 

promovendo a eficiência energética e a sustentabilidade. 

Jafarmadar et al. (2017) tratam da simulação termodinâmica e análise da primeira da 

segunda leis em ciclo de refrigeração ejetor-absorção com o par água-amônia. Os efeitos de 

parâmetros como temperaturas do condensador, absorvedor, gerador, evaporador, as 

influências no coeficiente de desempenho e a eficiência exergética deste ciclo foram 

estudadas. No contexto que os sistemas de resfriamento por absorção são menos eficientes 

que os sistemas expansão direta, mas oferecem uma alternativa ecológica, o estudo buscou 

melhorar o COP do sistema. Dentre as descobertas destacam-se: A integração de um ejetor 

no sistema RACS resultou em uma melhoria de 70,6% no coeficiente de performance (COP); 

Aumento na temperatura ambiente aumenta a temperatura de ativação, diminui o COP e 

aumenta a razão de circulação (CR). Em ambientes quentes, é recomendado reduzir a 

temperatura do evaporador para evitar a necessidade de CR alta. Portanto, a integração de 

um ejetor no sistema RACS pode melhorar seu desempenho significativamente, combinados 

a uma gestão das temperaturas operacionais irá maximizar a eficiência do sistema (Bai; Yan: 

Yu, 2017). 

No estudo realizado por Mukhtar e Ghani (2023), um modelo numérico foi desenvolvido 

para o sistema comercial de resfriamento por absorção de baixa capacidade (RACS). O 

modelo foi baseado nas equações de balanço de massa, concentração e energia, além de 

equações de transferência de calor. O desempenho do RACS antes e depois da adição do 

ejetor foi comparado em termos do COP e da taxa de circulação (CR). O primeiro indica o 

desempenho técnico do chiller, enquanto o segundo refere-se ao tamanho do sistema. Nas 

condições de projeto, o sistema modificado alcançou um COP de 0,81, o que representou 

uma melhoria de 70,6% em relação ao COP do RACS convencional. Além disso, os resultados 

mostraram que a utilização do ejetor diminuiu a razão de compressão em 41%, em média. 

Análises paramétricas mostraram que o aumento da temperatura ambiente eleva a 

temperatura de ativação, diminui o COP e aumenta a taxa de circulação (CR). Em ambientes 

quentes, é recomendado diminuir a temperatura do evaporador para evitar a necessidade de 

CR elevada, otimizar o diâmetro da garganta e aumentar o diâmetro do tubo de mistura do 

ejetor melhora o desempenho do sistema. A integração do ejetor no RACS comercial resulta 
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em um desempenho significativamente melhorado, tornando-o uma solução mais competitiva 

e eficiente para aplicações de resfriamento, especialmente em climas quentes. 

Zarei et al. (2023) propõem uma nova configuração para melhorar a eficiência dos 

sistemas de refrigeração por absorção (ARC) com a combinação de um ciclo de refrigeração 

por compressão de vapor e um ciclo de refrigeração por absorção com ejetor (E-ARC), 

utilizando um turbo-expansor para aumentar a eficiência do sistema. A pesquisa aborda o 

aumento da pressão do absorvedor para reduzir a potência da bomba e a utilização de um 

compressor. Os parâmetros estudados incluem a temperatura e a pressão do gerador, a 

relação de pressão do compressor e, especialmente, os parâmetros do ejetor que têm um 

papel crucial na melhoria do desempenho do sistema. Na revisão são citados pesquisadores 

que empregaram ejetores gás-líquido, principalmente antes do absorvedor.  

Esses ejetores são usados antes do absorvedor para aumentar a pressão do ejetor acima 

da pressão do evaporador, reduzir a potência da bomba e aumentar o COP do sistema. O 

estudo revela que o diâmetro do tubo de mistura do ejetor influencia diretamente o coeficiente 

de desempenho (COP), que atinge um nível máximo com a otimização adequada. Além disso, 

o uso do ejetor contribui para a redução da razão de circulação e aumenta a pressão do 

absorvedor, resultando em uma eficiência exergética (ECOP) maior. A otimização 

multiobjetivo demonstra um aumento de até 191,2% no COP e 54,7% no ECOP em 

comparação com o ARC tradicional, evidenciando a eficácia do ejetor na mitigação dos 

desafios de alta temperatura e pressão de ativação dos ARCs com fluido de trabalho NH3-

H2O. 

 

2.6 Ciclos de refrigeração em Cascata com ejetor 

 

Chi et al. (2023) explicam que diferentes itens precisam de diferentes temperaturas de 

congelamento, o que exige que o equipamento de refrigeração possa atingir a baixa 

temperatura necessária para congelar itens específicos, no entanto, os sistemas tradicionais 

de refrigeração por compressão de vapor de estágio único são difíceis de atingir determinadas 

temperaturas de forma eficiente e econômica. Surgiu-se então o sistema de refrigeração em 

cascata. O sistema de refrigeração em cascata, que é junção de dois sistemas tradicionais de 

refrigeração por compressão de vapor de estágio único, pode completar o processo de 

refrigeração de maneira eficiente e alcançando faixas de temperatura mais amplas. Visando 

o Sistema de Refrigeração em Cascata com ejetor (SRCE) com o par de fluidos NH3/CO2, os 

autores estabeleceram um modelo matemático do ciclo de refrigeração e o compararam com 

a literatura baseada em análise termodinâmica. A análise exergética avançada no SRCE é 
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realizada e a destruição exergética dos componentes do sistema é dividida em duas maneiras: 

destruição exergética evitável/inevitável e destruição exergética endógena/exógena, e 

combina as duas maneiras para esclarecer os tipos e valores da exergia de destruição em 

componentes, o que fornece um direcionamento para a melhoria do sistema. A análise mostra 

que a destruição de exergia evitável do sistema é responsável por 38,67% da destruição total 

de exergia, e a proporção de destruição de exergia endógena e destruição de exergia exógena 

na destruição total de exergia do sistema é de 77,77% e 22,22%, respectivamente. O potencial 

de melhoria do sistema é muito alto e o compressor de baixa temperatura, o condensador e 

o trocador de calor intermediário devem receber atenção especial na melhoria. 

Megdouli et al. (2017) realizaram uma análise teórica das potenciais melhorias no 

desempenho energético e exergético de um sistema de refrigeração em cascata transcrítico 

com ejetores. O estudo explorou o uso de óxido nitroso (N2O) no ciclo de alta temperatura 

(CAT) e dióxido de carbono (CO2) no ciclo de baixa temperatura (CBT). Para aproveitar o calor 

rejeitado no resfriador a gás, propôs-se a implementação de um ciclo Rankine, visando 

aprimorar o desempenho em comparação com um sistema de refrigeração em cascata com 

ejetor simples. Na Figura 9 é ilustrado o ciclo no sistema de refrigeração em cascata com 

ejetor. Os resultados indicaram que o consumo de energia mecânica com o ciclo Rankine foi 

inferior ao do sistema com ejetor simples. O Coeficiente de Performance (COP) do sistema 

com ejetor integrando o ciclo registrou um aumento de 9,16% em comparação com o sistema 

com ejetor simples. A destruição total de exergia no sistema com ejetor Rankine foi menor do 

que no sistema com ejetor simples, sob as mesmas condições operacionais. Em relação à 

pressão ideal do refrigerador, a eficiência de segunda lei máxima foi encontrada em 36,68% 

e 33,54% para o sistema com ejetor Rankine e o sistema com ejetor simples, respectivamente. 

Na Tabela 3 são resumidos estudos sobre sistemas de refrigeração em cascata com 

ejetores, comparando diversas abordagens e fluidos refrigerantes. Os resultados mostram 

que a inclusão de ejetores geralmente melhora o Coeficiente de Performance (COP), reduz o 

consumo de energia e diminui a destruição de exergia. Os estudos variam desde análises 

teóricas até experimentais, revelando aumentos no COP e eficiência, com melhorias 

significativas em comparação com sistemas sem ejetores. 
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Figura 9 - Ciclo de refrigeração em cascata com ejetor. 

 

Fonte:  Adaptado de Megdouli et al. (2017) 

 

Aghazadeh Dokandari; et al. (2014) investigaram a adição de um ejetor em um ciclo de 

refrigeração em cascata utilizando CO2 e NH3. O ciclo com ejetor mostrou um aumento de 

cerca de 7% no Coeficiente de Performance (COP), alcançando um valor máximo de 1,87, 

em comparação com o ciclo convencional. Esse desempenho superior foi obtido com uma 

temperatura do condensador de 30°C, uma temperatura do evaporador de -45°C e uma 

diferença de temperatura de 3°C. Além disso, a taxa de destruição de exergia foi 

aproximadamente 8% menor devido à redução das perdas associadas às válvulas de 

expansão. A eficiência da segunda lei também melhorou em cerca de 5%, atingindo 52,33% 

nas mesmas condições de operação. Três correlações foram desenvolvidas para determinar 

a temperatura ideal do condensador e os valores máximos de COP e eficiência da segunda 

lei. O estudo conclui que a utilização de ejetores no ciclo em cascata de CO2/NH3 oferece 

melhorias significativas no desempenho termodinâmico, embora sejam necessárias mais 

investigações experimentais para confirmar esses resultados em condições reais. 
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Tabela 3 - Resumo dos sistemas de refrigeração em cascata com ejetor. 
Autores Fluidos  Abordagem/Configurações Principais conclusões 

Aghazadeh 

Dokandari et al. 

(2014) 

R717/R744 

Análise teórica termodinâmica 

de um SRC com dois ejetores e 

comparação com SRC sem 

ejetor. 

COPmáx aumentou 7% e 

exergia destruída reduziu em 

8% no SRC com dois ejetores 

para Tcond= 30°C e Tevap= - 

45°C. 

Li et al. (2018) R290/R170 

Análise experimental 

termodinâmica de um SRC 

com ejetor. 

Redução de 4,77% no 

consumo de energia em 

relação ao SRC sem ejetor. 

Megouli et al. 

(2016) 
R744/R744 

Análise teórica SRC 

transcrítico/subsistema de 

recuperação de calor residual 

do gas cooler com ejetor. 

Redução de 24% no consumo 

de energia para Tgascooler = 

45°C e aumento do COP de 

37% em relação ao  sem ejetor 

Yari e Mahmoudi 

(2011) 
R744/R744 

Análise teórica de um SRC 

expansão com 

ejetor/subsistema de 

recuperação de calor residual 

do gas cooler e de um SRC 

expansão com ejetor. 

COP aumenta com elevação 

de Tevap e os dois SRCs 

possuíram aumento de até 

31,5% em relação ao SRC 

sem ejetor. 

Sanaye et al. 

(2019) 

R600a; 

R1233zd(E); 

R601a – AT 

R290, R152a, 

R1234ze(E) e 

R1234yf - BT 

Avaliação teórica 

termoeconômica de um SRC 

com dois ejetores. 

R600/R152a melhor par de 

refrigerante com COPmáx= 

0,40; Redução de 31% do 

consumo de energia elétrica, 

custo 6% menor e  𝜂exer 

aumenta 25% em relação ao 

SRC com apenas um ejetor. 

Megdouli et al. 

(2017) 
R744/N2O 

Avaliação teórica de um SRC 

exp. transcrítico com 2 ejetores 

e um SRC 2 ejetores/ um 

subsistema de recuperação de 

calor residual do gás cooler. 

COPmáx é 1,33 para o SRC 

com subsistema e 1,2 para o 

SRC convencional. 

Legenda:  SRC =sistema de refrigeração cascata 

 AT= ciclo de alta temperatura 

 BT = ciclo de baixa temperatura. 

Fonte: Adaptado de Mól (2023). 

Mól (2023) em sua dissertação de mestrado analisa a viabilidade termoeconômica de um 

sistema de refrigeração em cascata com ejetores que utiliza o refrigerante R744 e energia 

solar. O estudo aborda a necessidade de tecnologias que reduzam a emissão de gases de 

efeito estufa e o consumo de energia de fontes fósseis, destacando o uso de refrigerantes 

com baixo potencial de aquecimento global (GWP), como fluidos naturais. Foi desenvolvido 

um modelo matemático no software Engineering Equation Solver (EES) para simular o 

desempenho energético, exergético, e os custos operacionais de um Sistema de Refrigeração 

em Cascata com Ejetores (SRCE). A análise incluiu a variação de parâmetros como 

temperatura ambiente, área dos coletores solares e eficiência dos ejetores. 
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Os resultados indicaram que o refrigerante R1233zd(E) obteve o melhor desempenho no 

ciclo de alta temperatura do SRCE. Em condições de temperatura ambiente de 25°C e 

temperatura do gerador de 105°C, o sistema apresentou o menor impacto ambiental e custo 

total, além de um coeficiente de desempenho (COP) otimizado de 0,44. O uso de energia 

solar também se mostrou vantajoso, reduzindo os custos em comparação aos cenários sem 

essa fonte de energia. 

Conclui-se que o R1233zd(E) possui as melhores características para operar em sistemas 

de refrigeração em cascata aplicados em supermercados, considerando a eficiência 

energética, os custos e a sustentabilidade ambiental. A dissertação mostra o potencial desses 

estudos em promover alternativas mais sustentáveis na refrigeração comercial, contribuindo 

para a redução do consumo de energia elétrica e do impacto ambiental. 

 

2.7 Energia solar em ciclos de refrigeração 

 

Sistemas com ejetor podem ser acionados pela energia solar, oferecendo 

características interessantes para aplicações industriais de refrigeração. Além disso, é 

possível utilizar o ejetor para recuperar o calor residual de processos industriais, contribuindo 

para a redução das emissões de dióxido de carbono (CO2) e dos custos. Estes sistemas 

também possibilitam o uso de diversos refrigerantes, especialmente aqueles ecológicos ou 

com menor impacto ambiental, aumentando sua atratividade. No entanto, o coeficiente de 

desempenho (COP) relativamente baixo tem limitado a ampla adoção de sistemas de 

refrigeração por ejetores. Isso tem levado muitos cientistas a se concentrarem no 

desenvolvimento de técnicas energeticamente eficientes e ambientalmente sustentáveis, em 

resposta aos atuais desafios ambientais, como a destruição da camada de ozônio e o 

aquecimento global (De Souza, 2023) (Chen; Havtun; Palm, 2014). 

Gutiérrez (2005) em sua tese de doutorado realiza uma simulação horária e otimização 

termoeconômica de ciclos de refrigeração com ejetor movidos a energia solar e gás natural. 

Utilizando os softwares EES e o TRNSYS simultaneamente para simular o sistema de 

refrigeração solar com ejetor na base horária. Conclui-se que o ciclo com ejetor em duplo 

estágio melhora o desempenho do ciclo se comparado com ejetor em simples estágio para as 

mesmas condições de operação, sendo uma alternativa economicamente viável para 

demandas pequenas de condicionamento de ar. 
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O esquema de um sistema de refrigeração solar com ejetor utilizado no estudo é 

mostrado na Figura 10. A esquerda tem-se um subsistema solar, centralizado um subsistema 

de refrigeração com ejetor e a direita um subsistema de compressão mecânica de vapor. 

Figura 10 - Ciclo de refrigeração com ejetor em duplo estágio.  

 
Fonte: Adaptado Gutiérrez (2005). 

 

O autor explica que o ciclo de refrigeração com ejetor é similar a um ciclo de compressão 

mecânica de vapor, porém a compressão mecânica é substituída por uma compressão 

térmica produzida no ejetor. A utilização de um ejetor no ciclo é bem-vinda, devido à sua 

simplicidade construtiva, à ausência de partes móveis, à operação em baixas temperaturas e 

ao seu baixo custo operacional, os quais lhe conferem um especial emprego em sistemas de 

refrigeração e condicionamento de ar solar.  

Dentre os resultados apresentados estão as curvas do ciclo com ejetor em duplo estágio 

e simples estágio, que permitem comparar os coeficientes de desempenho das duas 

configurações para diferentes valores de temperatura do condensador. O ciclo com ejetor em 

duplo estágio opera com as mesmas cargas de ar, temperaturas de gerador e temperatura de 

evaporador do ciclo em simples estágio. Pode-se observar na Figura 11 que o benefício da 

utilização de um ciclo com ejetor em duplo estágio é refletido na melhora do desempenho do 

ciclo, quando comparado com o ciclo com ejetor em simples estágio para as mesmas 

condições de operação.  
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Figura 11 - Comparação do desempenho do ciclo com ejetor em duplo estágio com o ciclo 
com ejetor em simples estágio. 

 

 

Sendo: 

Tg = 80°C = Temperatura do gerador 

Te = 8°C = Temperatura no 

evaporador 

Te = 16°C = Temperatura intercooler 

Qr = 10,5 kW = Carga de ar 

condicionado 

COPd = Coeficiente de desempenho 

ideal 

COPej = Coeficiente de desempenho 

real de duplo estágio com ejetor 

 

Fonte: Adaptado Gutiérrez (2005) 

Bellos et al. (2017) investigaram o desempenho de um sistema de refrigeração em 

cascata por absorção-compressão com diferentes cenários de operação. Os autores 

destacaram que energia solar é uma das formas mais promissoras de enfrentar os recentes 

problemas mundiais associados demandas energéticas. Logo, foram utilizados coletores de 

tubos evacuados na alimentação da fonte quente conforme a Figura 12.  

O par de fluidos LiBr-H2O e R134a foram selecionados no ciclo de absorção e no ciclo de 

compressão, respectivamente, com diferentes combinações de temperatura. Foi realizada a 

análise energética, exergética, econômica e ambiental com um modelo desenvolvido e 

validado no softaware EES (Engineering Equation Solver). O sistema em cascata, em casos 

com baixas temperaturas de refrigeração é melhor economicamente enquanto em 

temperaturas de refrigeração mais elevadas apresenta a maior percentagem de economia no 

consumo de energia elétrica. Para o caso de rejeição de calor a 40 ºC e refrigeração a 20 ºC, 

a economia de energia elétrica foi de 53,98%. Os índices financeiros são de uma aplicação 

viável, a taxa de retorno interno é de 6,6% e o período para recuperar o valor investido é 

próximo de 14 anos. Valores consideráveis para uma fonte de energia renovável que pode 

reduzir em 50% a conta de energia elétrica. 
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Figura 12 - Sistema de refrigeração em cascata acionado por energia solar 

 

Fonte: Adaptado de Bellos et al. (2017). 

 

2.8 Conclusão 

 

Com o base nos estudos apresentados, observa-se que os sistemas de refrigeração e 

climatização são de grande relevância para a sociedade. Entretanto, seu impacto ambiental, 

consumo de energia e custos devem ser melhorados. 

Dessa forma, nos trabalhos avaliados observou-se um grande esforço para a melhoria 

da eficiência dos sistemas seja pela utilização conjunta de diferentes tecnologias de 

refrigeração (absorção e compressão de vapor) as quais possibilitem a utilização de energias 

renováveis ou de rejeitos térmicos de processos, além de fluidos refrigerantes com GWP 

reduzido. Nesse contexto, outro aspecto que se mostrou relevante nos trabalhos 

apresentados foi a utilização de ejetores, a qual se mostra promissora, pois permite a 

reutilização da energia do próprio ciclo, o que reduz o consumo de energia e melhora o COP. 

Dessa forma, sistemas em cascata absorção-compressão de vapor com ejetores que 

incorporem tanto fonte renováveis de energia, quanto fluidos refrigerantes com GWP reduzido 

se mostram uma estratégia promissora para o desenvolvimento de tecnologias mais eficientes 

e sustentáveis, com impactos econômicos e ambientais menores. 
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3 MODELO MATEMÁTICO 
 

Este capítulo aborda as equações matemáticas e as considerações envolvidas na 

modelagem de um sistema de refrigeração em cascata absorção-compressão de vapor com 

a inclusão de ejetores (SRCACE). Nesta fase, serão efetuados os balanços de massa, energia 

e exergia, além da modelagem econômica e do impacto ambiental do sistema. 

 

3.1 Modelo energético do SRCACE 

 

O modelo matemático do Sistema de Refrigeração em Cascata Absorção-Compressão 

de vapor com Ejetores (SRCACE), representado na Figura 13, consiste em um ciclo coletor 

solar, um ciclo de alta temperatura (sistema de absorção), um ciclo de média e um de baixa 

temperatura (sistema de compressão de vapor). 

No sistema proposto, o fluido refrigerante utilizado nos ciclos de média e baixa 

temperatura é o CO2 (R744), enquanto no ciclo de alta temperatura utiliza-se a mistura 

amônia e água (NH3-H2O).  

O sistema em cascata possui um ciclo de alta temperatura que inclui um gerador, 

interligado a um subsistema de aquecimento (ciclo coletor solar), um absorvedor, um ejetor 

tipo líquido-vapor, um trocador intermediário, um condensador, uma bomba de alta 

temperatura e uma válvula de expansão de alta temperatura (DEAT). As regiões de baixa e 

média temperatura estão conectadas à região de alta por meio de um trocador de calor 

cascata. A região de baixa temperatura é composta por um compressor, um separador de 

líquido, uma válvula de expansão de baixa temperatura (DEBT), um evaporador de baixa 

temperatura, e um ejetor líquido-vapor. Essa região compartilha um reservatório, um trocador 

de calor de linha de sucção (SHX) e uma bomba com o ciclo de média temperatura, que 

também possui um evaporador de média temperatura. O ciclo coletor solar é formado por 

coletores solares do tipo tubo evacuado (ETC), um tanque de armazenamento, um aquecedor 

e o gerador, no qual um fluido aquecido transfere calor para o refrigerante da região de alta 

temperatura. 

Neste SRCACE, que tem uma das suas aplicações no setor supermercadista, o 

evaporador de baixa temperatura é responsável por manter os alimentos congelados, 

enquanto o evaporador de média temperatura integra o sistema de condicionamento do ar 

ambiente. Vale ressaltar que o ciclo de média temperatura utiliza o R744 como fluido 

secundário e, nesta aplicação, esse fluido muda de fase ao trocar calor no evaporador de 



44 

média temperatura. Isso resulta em um coeficiente de transferência de calor mais elevado, 

reduzindo o tamanho do trocador de calor e evitando a necessidade de usar mais um tipo de 

fluido no sistema. 

Figura 13 - Esquema do Sistema de Refrigeração em Cascata Absorção-Compressão de 

vapor com Ejetores (SRCACE). 

 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 

As seguintes premissas são adotadas para confecção do modelo: 

a) Regime permanente; 

b) Variações de energia cinética e potencial são desprezadas; 

c) As perdas de pressão nas tubulações e trocadores de calor são desprezadas; 

d) Comportamento das válvulas de expansão é isoentálpico; 

e) Líquido saturado na saída do condensador; 
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f) Vapor saturado na saída do evaporador de baixa temperatura; 

g) Somente vapor e líquido saturado saem do separador de líquido; 

h) A solução de amônia-água, no gerador e no absorvedor são consideradas em 

equilíbrio em suas respectivas temperaturas e pressões. 

i) A solução forte e a solução fraca do refrigerante que sai do absorvedor e do 

gerador estão saturadas. 

j) A concentração de fluido refrigerante na saída do gerador é considerada de 100%. 

Na modelagem do sistema estudado e representado na Figura 13 foram aplicadas as 

equações de conservação de massa e de energia representadas, respectivamente, pelas 

Equações (1) e (2). 

e sm m=     (1) 

2 2

e s
e e e s s s

V V
Q W m h gz m h gz 0

2 2

   
− + + + + + + =   

   
    (2) 

Onde o índice “ e ” indica entrada e “ s ”, saída, a Equação (1) representa o somatório das 

vazões mássicas de entrada e saída de um sistema. Enquanto isso, na Equação (2), os termos 

à esquerda representam em sequência, a taxa de transferência de calor ( Q ) e potência              

( W ). Além disso, têm-se as entalpias específicas de entrada e saída (
eh ) e (

sh ), os termos 

2V 2  e gz correspondem, respectivamente, à energia cinética e à energia potencial do fluido 

que passa no componente no qual foi realizado o volume de controle.  

Aplicando a equação da conservação de massa nos SRCACE, Equação (1), chega-se 

nas Equações (3) a (21) mostradas na Tabela 3, no qual os índices de 1 a 24 representam os 

estados termodinâmicos do SRCACE, conforme representado na Figura 13, com exceção do 

ciclo coletor solar, que será apresentado posteriormente. Salienta-se que os índices 1 a 16 

representam os estados das regiões de baixa e média temperatura e de 17 a 26 para a região 

de alta temperatura.  
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Tabela 4 - Equações de balanço de massa 

1 11m m=  (3) 17 19m m=  
(4) 

2 3m m=  
(5) 19 20m m=  

(6) 

6 7m m=  (7) 26 20 24m m m= +  (8) 

8 16m m=  (9) 2 1 4m m m= +  (10) 

11 15m m=  (11) 7 8 9m m m= +  (12) 

12 13m m=  (13) 10 9 14m m m= +  (14) 

13 14m m=  
(15) 21 26m m=  

(16) 

18 19m m=  
(17) 21 22m m=  (18) 

23 21m m=  (19) 25 24m m=   (20) 

17 18m m=  (21)   

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 

Ao simplificar a equação (2), referente ao balanço de energia para o SRCACE, foram 

obtidas as equações para os componentes dos ciclos de baixa e média temperatura, que 

são apresentadas a seguir: 

• Evaporador de Baixa Temperatura (BT) 

( )evap,BT 13 14 13Q m h h= −    (22) 

na qual, evap,BTQ  indica a capacidade frigorífica do espaço refrigerado, onde serão 

armazenados os produtos congelados. 

• Separador de Líquido 

10 10 11 11 12 12m h m h m h= +    (23) 

• Válvula de expansão de Baixa Temperatura (DEBT) 

12 13h h=    (24) 

• Trocador de calor de linha de sucção (SHX) 
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( ) ( )6 6 7 11 11 15m h h m h h− = −    (25) 

• Reservatório 

3 3 16 16 5 5 4 4m h m h m h m h+ = +    (26) 

• Evaporador de Média Temperatura (MT) 

( )evapMT 16 16 8Q m h h= −    (27) 

Na qual, evapMTQ  indica a capacidade frigorífica do espaço refrigerado, relativo ao sistema de 

ar-condicionado. 

• Compressor 

( )C 1 1 15W m h h= −    (28) 

        s1 15
C

1 15

h h

h h

−
 =

−
      (29) 

        
1

2

C 10,00476rp 0,09238rp 0,89810 = − +    (30) 

Na qual, CW  indica a potência consumida pelo compressor do sistema, enquanto 
s1h  é a 

entalpia para o processo de compressão isentrópico e 
C  representa a eficiência isoentrópica 

do compressor de CO2, de acordo com Lee et al. (2006). O rp representa a razão de 

compressão, e é dado pela pressão de descarga sobre a pressão de sucção. 

• Bomba 2 

( )5 5 B2
B2 5 6 5

B2

m v P
W m h h


= = −


   (31) 

B2 6 5P P P = −    (32)   

Nas quais, B2W  indica a potência produzida pela Bomba 2, comum aos ciclos de média e baixa 

temperatura. 
5v  representa o volume específico, do fluido que passa pela bomba, 

B2P  

representa a variação de pressão e 
B2 é a eficiência da bomba 2.  



48 

• Trocador de calor em cascata 

( ) ( )Cas 19 20 19 2 2 3Q m h h m h h= − = −   (33) 

 Por meio da simplificação da Equação (2), também se obtém as equações de balanço 

de energia para os componentes do ciclo de alta temperatura: 

• Condensador  

( )COND 17 17 18Q m h h= −    (34) 

Onde CONDQ  indica a quantidade de calor rejeitado do sistema para o ambiente. 

• Bomba de Alta Temperatura (Bomba 1) 

( )
( )21 21 22 21

B1 21 22 21

B1

m v P P
W m h h

−
= = −


     (35)  

Onde B1W  indica a potência consumida pela bomba de alta temperatura.  

• Válvula de expansão de Alta Temperatura (DEAT) 

19 18h h=     (36) 

• Gerador 

GER 17 17 24 24 23 23 31 31 27Q m h m h m h m (h h )=  +  −  =  −   (37) 

• Absorvedor 

ABSOR 26 26 21 21Q m h m h=  −    (38) 

• Trocador de calor intermediário (TCI) 

( ) ( )TCI 24 24 25 22 23 22Q m h h m h h= − = −   (39)  

 

Na qual, GERQ  representa a quantidade de calor fornecida do ciclo coletor solar ao sistema 

em cascata. 
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 O coeficiente de desempenho do sistema em cascata (
SRCACECOP ) é calculado como a 

razão entre a capacidade frigorífica total do sistema e a energia líquida fornecida, dada pela 

equação (40): 

evapMT evapBT

SRCACE

B1 B2 GER C

Q Q
COP

W W Q W

+
=

+ + +
   (40) 

3.2 Modelo para os ejetores 

 

Os ejetores são componentes importantes no sistema em cascata estudado, e para 

análise desses componentes foram utilizados os modelos descritos por  Farshi et al. (2014), 

Zarei et al. (2023) para o ejetor pertencente ao ciclo de alta temperatura, e por Li et al. (2014) 

para o ejetor de baixa temperatura. 

A razão de arraste () desses ejetores está indicada pelas Equações (41) e (42), que 

permitem calcular a quantidade de fluxo secundário arrastado do fluxo primário. Esse fluxo 

pode vir do gerador, no caso do ejetor líquido-vapor disposto no ciclo de alta temperatura, 

conforme Equação (41), ou da bomba no ciclo de baixa temperatura, representado pela 

Equação (42). 

20
LV,AT

25

m

m
 =   (41) 

14
LV

9

m

m
 =    (42) 

 

3.2.1 Modelo ejetor líquido-vapor para o ciclo de alta temperatura  

O ejetor bifásico (líquido-vapor) do ciclo de alta temperatura recebe vapor saturado, 

vindo do trocador de calor cascata, e líquido saturado que vem do trocador de calor 

intermediário, resultando em um fluxo no estado líquido-vapor na saída desse componente.  

As principais premissas adotadas para este ejetor são: 

• A transferência de calor externa no ejetor é desprezada; 

• Despreza-se a energia cinética e potencial na entrada do ejetor; 

• Escoamento incompressível e sem atrito nas paredes do ejetor; 

• Propriedades uniformes do escoamento na região de mistura. 
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Na Figura 14 é mostrado um esquema dos fluxos nos ejetores e a nomenclatura utilizada 

nas equações do modelo no ciclo de alta temperatura. 

 

Figura 14 – Esquema do fluxo nos ejetores de alta temperatura.  

 
Fonte: Adaptado Zarei et al. (2023). 

 

Adotando os princípios de conservação de massa e de energia, as propriedades dos 

bocais do ejetor são apresentadas Tabela 5. A tabela foi dividida nas 3 principais áreas do 

ejetor, apresentando as equações do fluxo primário, da seção de mistura e do difusor.  

Para o bocal primário Dnoz e Anoz são respectivamente o diâmetro e a área da seção, 

sendo
NM sua eficiência. Na seção de mistura DM e AM são o diâmetro e área, sendo 

M sua 

eficiência, 
M  a densidade da mistura e Pm a pressão da seção.  

A seção do difusor, de forma similar, possui o diâmetro D e a área AD. Todos os termos 

e equações aqui apresentados são essenciais para determinar os parâmetros como a pressão 

de descarga do ejetor. 

No estudo dos ejetores, dois parâmetros essenciais são a razão de pressão secundária 

(PLRAT) e a razão de arrasto (
LV,AT ). A PLR medindo a relação entre a pressão de descarga 

(PD) e a pressão secundária de operação P20, sendo crucial para avaliar a eficiência de 

compressão do ejetor. 

A 
LV,AT  quantifica a relação entre a massa do fluxo secundário e a do fluxo primário. 

Este parâmetro é vital para avaliar a eficiência da mistura e compressão dos fluxos no ejetor. 

Na Tabela 5, D é o diâmetro, V é velocidade nos pontos indicados e A é a área da seção, 

P é a pressão, X é a concentração de amônia na mistura,  é a massa específica, hD,SOL é a 
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entalpia específica da solução na saída do ejetor, NM, M e D são, respectivamente, as 

eficiências do bocal motriz, da seção de mistura e do difusor Os subscritos NOZ, M e D 

representam o bocal motriz a seção de mistura e a seção do difusor, respectivamente. 

Tabela 5 - Equações do ejetor de alta. 

Seção bocal 
primário 

( )NM 24 202

NOZ

25

2 P P
V

   −
=


 (43) 

24 25 NOZ NOZm A V=   (44) 

2

NOZ NOZA 0,25 D=   (45) 

Seção de 
mistura 

2

M MA 0,25 D=   (46) 

20 24
M

M M

m m
V

A

+
=

 
 (47) 

20 24
M

20 24

20 25

m m

m m

+
 =

+
 

 
(48) 

( )24 NOZ 20 24 M

M 20 M

M

m V m m V
P P

A

 − + 
= +    (49) 

20 20 24 24
M

20 24

m X m X
X

m m

 + 
=

+
 (50) 

Seção difusor 

2

D DA 0,25 D=   (51) 

20 24
D

M D

m m
V

A

+
=


 (52) 

( )2 2

D M D M M DP P 0,5 V V= +   −  (53) 

( )24 25 20 20 24 20 D,SOLm h m h m m h +  = +  (54) 

D
AT

20

P
PLR

P
=  (55) 

D mD 3D=   (56) 

Fonte: Adaptado Zarei et al. (2023) 

 

3.2.2 Modelo ejetor líquido-vapor para o ciclo de baixa temperatura 

O ejetor bifásico (líquido-vapor), que está disposto no ciclo de baixa temperatura, recebe 

vapor saturado, vindo do evaporador BT, e líquido saturado que vem da bomba 2, resultando 

em um fluxo no estado líquido-vapor na saída desse componente.  



52 

As principais premissas adotadas para este ejetor são: 

• As velocidades na entrada e saída do ejetor são desprezadas; 

• As eficiências do bocal de sucção e primário, seção de mistura e difusor devem ser 

consideradas devido as perdas por atrito que ocorrem dentro do ejetor; 

• Os fluxos primário e secundário só se misturam quando adquirem a mesma pressão, 

que se mantém constante ao longo da mistura. 

Na Figura 15 é mostrado um esquema dos fluxos nos ejetores e a nomenclatura utilizada 

nas equações do modelo no ciclo de baixa temperatura. 

 

Figura 15 - Esquema do fluxo no ejetor de baixa temperatura. 

 

Fonte: Adaptado Mol (2023). 

 

A Equação (57) mostra a variação de pressão do bocal de sucção ( )sf,lvP  entre a 

pressão do evaporador de baixa temperatura ( )14P  e a pressão no bocal secundário ( )mfP . 

O 
sf,lvP  será determinado pela Equação (59) em função da pressão de saturação 

correspondente ao eq,lvT . Essa eq,lvT  é a diferença de temperatura equivalente do ejetor 

bifásico, dado pela diferença entre a temperatura de evaporação na saída do evaporador BT

( )14T  e a temperatura no bocal secundário ( )KT , conforme Equação (58). 

mf,lv 14 sf.lvP P P= −     (57) 

eq,LV 14 KT T T = −    (58) 

( ) ( )2 14 KP P T ;x 1 P T ;x 1 = = − =    (59) 
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Adotando o princípio de conservação de massa e de energia, as propriedades do bocal 

primário e secundário do ejetor são apresentadas: 

( )pf 2 pf1 mn pf1 pf 2sh h h h= −  −    (60) 

( )pf 2s mf pf1h h P ;s=    (61) 

2

pf2 pf1 pf2V 2(h h )= −    (62) 

( )pf 2

LV pf 2 pf 2

1
A

1 V
=

+  
   (63) 

pf 2 mfP P=    (64) 

( )sf 2s mf sf1h P ;s=    (65) 

( )sf 2 sf1 sn sf1 sf 2sh h h h= −  −    (66) 

2

sf 2 sf1 sf 2V 2(h h )= −    (67) 

( )
LV

sf 2

LV sf 2 sf 2

A
1 V


=

+  
   (68) 

Onde os índices pf e sf referem-se, respectivamente, as propriedades dos bocais primário e 

secundário, onde (V) representa as velocidades nos pontos indicados e (A) representa as 

áreas da seção. Ademais, pf1s  é a entropia específica na entrada do bocal primário, enquanto 

pf 2sh  representa a entalpia específica para o processo isoentrópico. Ademais, as eficiências 

do bocal primário e secundário são expressas, em sequência, por 
mn  e 

sn .  

 Aplicando as equações de quantidade de movimento e conservação de energia e 

analisando as propriedades do fluxo na seção de mistura e na saída do difusor do ejetor do 

ciclo de baixa temperatura, tem-se: 

LV
mf3 ms pf 2 sf 2

LV LV

1
V V V

1 1

 
=  + 

+  +  
   (69) 
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2 2 2
pf 2 sf 2 mf3LV

mf3 pf 2 sf 2

LV LV

V V V1
h h h

1 2 1 2 2

   
= + + + −    +  +    

  (70) 

d4 mf3ss s=    (71) 

2

mf3
d4 mf3

V
h h

2
= +    (72) 

( )d4s mf3 d d4 mf3h h h h= +  −    (73) 

Os índices d e mf referem-se, respectivamente, as propriedades da saída do difusor e da 

seção de mistura, onde 
mf 3V  representa a velocidade na seção de mistura. A entropia 

específica 
mf3s  é igual à 

d4ss  no processo isoentrópico, enquanto 
d4sh  representa a entalpia 

específica para esse processo. As eficiências da seção de mistura e no difusor, em sequência, 

por 
ms  e 

d  respectivamente.  

 O título na saída do difusor e a razão de aumento de pressão do ejetor líquido-vapor 

são expressos pelas Equações (74) e (75), respectivamente. 

d4

LV

1
x

1
=

+ 
   (74) 

d4

sf1

P
PLR

P
=    (75) 

 

3.3 Modelo exergético do SRCACE 

 

Ao analisar exergeticamente o sistema em estudo, a exergia destruída foi calculada para 

cada componente do SRCACE. Esse parâmetro pode ser determinado através do balanço de 

exergia, como na Equação (76), ou por meio do cálculo da entropia gerada, Equação (79), 

obtida por meio do balanço de entropia como mostrado na Equação (78), de acordo com 

Çengel e Boles (2013).  

( ) ( )o
D K e e s s

e sK

T
Ex 1 Q W m ex m ex

T

 
= − − + − 

 
     (76) 
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DEx  representa a taxa de exergia destruída, 
0T  é a temperatura do estado morto e ex é a 

exergia específica de fluxo, dada pela Equação (77).  

( ) ( )o o oex h h T s s= − − −    (77) 

A taxa de entropia gerada gerS  é detalhada na Equação (78). A equação (79) representa 

a taxa de exergia destruída obtida pelo Teorema de Gouy-Stodola.  

K
ger s s e e

s e k K

Q
S m s m s

T
= − −      (78) 

D 0 gerEx T S=    (79) 

Dessa forma é possível calcular a exergia destruída dos componentes do SRCACE 

aplicando o balanço de exergia ou por meio da entropia gerada, conforme pode ser visto nas 

equações a seguir.  

• Evaporador de Baixa Temperatura (BT) 

( ) evapBT

ger,evapBT 13 14 13

BT

Q
S m s s

T
= − −    (80) 

D 0 ger,evapBTEx T S=    (81) 

No qual 
BTT  representa a temperatura da vizinhança em relação a câmara de congelados. 

• Separador de Líquido 

( )ger,SL 11 11 12 12 10 10S m s m s m s= + −    (82) 

D,SL 0 ger,SLEx T S=    (83) 

• Válvula de expansão de Baixa Temperatura (DEBT) 

( )ger,DEBT 12 13 12S m s s= −    (84) 

D,DEBT 0 ger,DEBTEx T S=    (85) 
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• Trocador de calor de linha de sucção (SHX) 

( ) ( )ger,SHX 7 7 15 15 6 6 11 11S m s m s m s m s= + − +   (86) 

D,SHX 0 ger,SHXEx T S=    (87) 

• Reservatório 

( ) ( )ger,RESV 4 4 5 5 3 3 16 16S m s m s m s m s= + − +   (88) 

D,RESV 0 ger,RESVEx T S=    (89) 

• Evaporador de Média Temperatura (MT) 

( ) evapMT

ger,evapMT 8 16 18

MT

Q
S m s s

T
= − −    (90) 

D,evapMT 0 ger,evapMTEx T S=    (91) 

MTT  representa a temperatura da vizinhança em relação ao espaço considerado de média 

temperatura. 

• Bomba 2 

( )ger,bomba2 5 6 5S m s s= −    (92) 

D,bomba2 0 ger,bomba2Ex T S=    (93) 

• Compressor 

( )ger,COMP 15 1 15S m s s= −    (94) 

D,COMP 0 ger,COMPEx T S=    (95) 

• Ejetor Líquido-Vapor (Ciclo Baixa Temperatura) 

( )ger,ELV 10 10 9 9 14 14S m s m s m s= − +    (96) 
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D,ELV 0 ger,ELVEx T S=    (97) 

• Trocador de calor em cascata  

( ) ( )ger,Tcascata 20 20 3 3 19 19 2 2S m s m s m s m s= + − +   (98) 

D,Tcascata 0 ger,TcascataEx T S=    (99) 

• Ejetor líquido-vapor (Ciclo Alta Temperatura) 

( )ger,LV,AT 26 26 25 25 20 20S m s m s m s= − +    (100) 

D,LV,AT 0 ger,LV,ATEx T S=    (101) 

• Condensador 

( ) COND
ger,COND 20 18 17

amb

Q
S m s s

T
= − +    (102) 

D,COND 0 ger,CONDEx T S=    (103) 

• Bomba de Alta Temperatura (Bomba 1) 

( )ger,bomba1 21 22 21S m s s= −    (104) 

D,bomba1 0 ger,bomba1Ex T S=    (105) 

• Válvula de expansão de Alta Temperatura (DEAT) 

( )ger,DEAT 18 19 18S m s s= −    (106) 

D,DEAT 0 ger,DEATEx T S=    (107) 

• Gerador  

( ) ( )ger,GER 24 24 17 17 27 27 31 31 23 23S m s m s m s m s m s= + + − +   (108) 
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D,GER 0 ger,GEREx T S=    (109) 

• Absorvedor  

( ) ABSOR
ger,ABSOR 21 21 22 22

amb

Q
S m s m s

T
= − +                               (110) 

D,ABSOR 0 ger,ABSOREx T S=                                                                                               (111) 

• Trocador de calor intermediário (TCI) 

( ) ( )ger,TCI 25 25 23 23 24 24 22 22S m s m s m s m s= + − +   (112) 

D,TCI 0 ger,TCIEx T S=    (113) 

• Tanque 

( ) ( ) T
ger,T 30 30 28 28 27 27 29 29

amb

Q
S m s m s m s m s

T
= + − + −   (114) 

D,T 0 ger,TEx T S=    (115) 

• Coletor Solar 

( )
4

0 0
D,CS 28 28 29 sol

sol sol

T T4 1
Ex m ex ex Q 1

3 T 3 T

  
 = − + − +  
   

  (116) 

• Aquecedor 

( )D,AQ comb comb 30 30 31Ex m ex m ex ex= + −    (117) 

 

3.4 Modelo Ciclo Coletor Solar 

Para a modelagem matemática do ciclo coletor solar, inicialmente, analisa-se o coletor 

solar de tubos evacuados (ETC), selecionado para o sistema em estudo, conforme as 

Equações (118) a (121). 

sol col TQ A G=    (118) 
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( )
2

28 amb28 amb
col

T T

T TT T
0,687 1,505 0,011

G G

− −
 = − − 

 
  (119) 

u col solQ Q=                                                              (120) 

( )u col col 29 28Q m cp T T= −    (121) 

 

A quantidade de calor solar disponível para o sistema ( )solQ  é calculada pela área do 

coletor solar ( )colA  e pela irradiação solar, representada por 
TG . 

col  indica a eficiência 

térmica do coletor dada por Bellos e Tzivanidis (2017).
28T é a temperatura que sai da parte 

inferior do tanque de armazenamento para o coletor colar e 
ambT  é a temperatura ambiente. 

Nas Equações (120) e (121), o termo 
uQ  representa a produção de calor útil advindo da 

quantidade de calor solar disponível, 
colm  é a vazão mássica do fluido que passa pelo coletor 

e 
29T  é a temperatura do fluido que sai no coletor solar e entra no tanque de armazenamento. 

O calor específico térmico, a pressão constante, do fluido que passa pelo coletor é 

representado por 
colcp . 

 O coeficiente de desempenho solar (SCOPSRCACE) é dado como a razão entre a 

capacidade frigorífica total do sistema e a energia líquida fornecida pelo sol, pelo sistema 

auxiliar, pelas bombas e pelo compressor e pode ser avaliado pela Eqs (122).  

evapMT evapBT

SRCACE

u aux B1 B2 C

Q Q
SCOP

Q Q W W W

+
=

+ + + +
 (122) 

 Para a modelagem matemática do tanque de armazenamento, adotou-se que eles são 

separados em três zonas de estratificação. Dessa forma, têm-se as Equações de (123) a 

(125), respectivamente, para as zonas 1, 2 e 3: 

( ) ( ) ( )T T1 st1 amb col col 29 st1 s col st2 st1U A T T m cp T T m cp T T− = − + −   (123) 

( ) ( ) ( )T T2 st2 amb col col st1 st2 s col st3 st2U A T T m cp T T m cp T T− = − + −   (124) 

( ) ( ) ( )T T3 st3 amb col col st2 st3 s col 27 st3U A T T m cp T T m cp T T− = − + −   (125) 
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Nas quais, 
TU  é o coeficiente global de perda térmica do tanque e 

TA  são as áreas superficiais 

das zonas. As vazões mássicas do gerador e do coletor tem valores idênticos e estão 

representados pelos termos, respectivamente, 
sm  e 

colm . As temperaturas nas zonas 1, 2 e 

3, são representadas por 
st1T , 

st2T  e 
st3T , enquanto que 

27T  é a temperatura em que o fluido 

sai do gerador e entra na zona 3 do tanque. 

 A área das zonas estratificadas do tanque de armazenamento pode ser calculada com 

as seguintes equações: 

2

st st st
T1

D D L
A

4 3

 
= +    (126) 

st st
T2

D L
A

3


=    (127) 

2

st st st
T3

D D L
A

4 3

 
= +    (128) 

O diâmetro ( )stD  e a altura do tanque ( )stL   são assumidos como o mesmo valor, conforme 

Bellos e Tzivanidis (2017). 

 Neste ponto, determinou-se também que algumas temperaturas relativas ao tanque de 

armazenamento podem ser igualadas, tais como: 

28 st3T T=    (129) 

30 st1T T=    (130) 

30T  corresponde a temperatura do fluido que sai da zona 1 do tanque e vai para o gerador. 

 A Equação (131) calcula a quantidade de calor que sai do sistema coletor solar para o 

gerador, a transferência de calor entre o fluido que circula nesse sistema e o fluxo de 

refrigerante no gerador. 

( ) ( ) GER
GER 17 17 24 24 23 23

GER

Q
Sger m s m s m s

T

 
= + − −   

 
    (131) 
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3.5 Modelo Aquecedor Auxiliar 

 

O aquecedor auxiliar está presente na região do Ciclo Coletor Solar e é acionado em 

situações em que a energia advinda do coletor solar (ETC) não for suficiente para manter todo 

o sistema de refrigeração em cascata funcionando, como pode ocorrer em períodos noturnos 

ou em estações chuvosas. A modelagem desse componente é apresentada nas Equações a 

(132) a (135). 

( )aq,aux col H20 s,in st1Q m cp T T= −    (132) 

aq,aux

combus

cam,combus

Q
Q =


   (133) 

combus comb CH4Q m PCI=    (134) 

comb
comb

comb

V
m

v
=   (135) 

No qual aq,auxQ  é a potência do aquecedor auxiliar. 

 

3.6 Modelo ambiental e econômico do SRCACE 

 

Um dos parâmetros utilizados para avaliação do impacto ambiental de sistemas de 

refrigeração é o TEWI (Total Equivalent Warming Impact). Este parâmetro avalia os impactos 

diretos (vazamentos e reciclagem) e indiretos (consumo de energia) do sistema sobre o efeito 

estufa durante sua vida útil. O TEWI pode ser calculado pela Equação (136). 

( ) ( )
2anual recicla anual CO

impactos diretos impactos indiretos

TEWI GWP M L n M (1 ) E n  =    +  −  +         (136) 

Na qual M é a massa de fluido refrigerante no sistema, Lanual massa anual de fluido refrigerante 

perdida por vazamento, n é a vida útil do sistema em anos, recicla é o percentual de reciclagem 

do fluido refrigerante, Eanual é consumo total de energia do sistema e CO2 é a taxa de emissão 

de CO2 por kWh da energia consumida para acionamento do sistema de refrigeração. 

Segundo Sanaye et al. (2019) os valores do primeiro e o segundo termo (impactos 

diretos) da Equação (136) são reduzidos quando comparados aos valores dos impactos 
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indiretos, principalmente, se os valores do GWP são reduzidos (≤300). Dessa forma, no 

presente trabalho o TEWI será avaliado considerando-se apenas os impactos indiretos do 

fluido refrigerante sobre o efeito estufa, sendo calculado pela Equação (137). 

( ) ( )
2 2indireto anual,ele CO ,ele anual,aq CO ,aqTEWI E E n =   + 

 
  (137) 

TEWIindireto é o Total Equivalent Warming Impact indireto e considera apenas os impactos 

indiretos, sendo que 
2CO ,ele  e 

2CO ,aq  são, respectivamente, as taxas de emissão de CO2 por 

kWh associada à energia elétrica e ao combustível no aquecedor consumidos pelo sistema. 

Para a análise econômica do SRCACE consideram-se apenas os custos de operação e 

ambiental. Dessa forma, o custo total anual (Ctotal) poder ser calculado pela Equação (138). 

total opera ambientalC C C= +    (138) 

Na qual Copera é custo de operação anual dado pela Equação (139) e Cambiental é custo 

ambiental anual dado pela Equação (140). 

( ) ( )opera eletrico comp bomba1 bomba 2 opera comb combus operaC C W W W t C Q t= + + +   (139) 

Celetrico é o custo da energia elétrica, Ccomb é o custo do combustível utilizado no aquecedor e 

topera é o tempo de operação do sistema por ano em horas. 

2 2ambiental CO CO operaC C m t=    (140) 

CCO2 é custo associado à produção de CO2 que, segundo Aminyavari et al. (2014) e Carlsson 

et al. (2016), varia de 22 a 117 US$/ton e mCO2 é massa de CO2 gerado pela operação do 

sistema dado pela Equação (141). 

2 2 2CO CO ,ele ele CO ,aq aquecedorm W Q=  +     (141) 
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4 METODOLOGIA 

Este capítulo tem a finalidade de apresentar os parâmetros adotados no desenvolvimento 

do modelo matemático do Sistema de Refrigeração em Cascata Absorção-Compressão de 

vapor com Ejetores (SRCACE) para aplicação em supermercados. O modelo matemático foi 

implementado no software Engineering Equation Solver (EES) (Klein, 2020), que soluciona 

equações não lineares, de maneira versátil e eficaz, permitindo a construção de tabelas e 

gráficos, além de possuir um banco de propriedades para inúmeros fluidos. 

Os parâmetros de entrada para as regiões de alta, média e baixa temperatura do 

SCRACE definidos são apresentados na Tabela 6. 

Tabela 6 - Parâmetros de entrada para o SRCACE - Mól (2023). 

Parâmetros  Valor 

Capacidade Frigorífica do espaço de baixa temperatura evapBTQ 
   60 kW 

Capacidade Frigorífica do espaço de média temperatura evapMTQ 
 

  70 kW 

Temperatura do espaço de média temperatura  MTT   5 °C 

Temperatura da câmara de congelados  BTT   - 30 °C 

Grau de Superaquecimento SHX  SUPERT   10 °C 

Diferença de temperatura no condensador  CONDT   10 °C 

Diferença de temperatura no evaporador de média temperatura evap,MTT     5 °C 

Diferença de temperatura no evaporador de baixa temperatura evap,BTT    5 °C 

Diferença de temperatura no trocador de calor em cascata  cascT   3 °C 

Diferença de Temperatura Equivalente Ejetor LV eq,lvT     0,5 K  

Diâmetro bocal motriz ejetor ciclo alta temperatura  NOZD  Zarei et al. (2023) 0,0006 m  

Diâmetro seção de mistura ejetor ciclo alta temperatura  MD  Zarei et al. (2023) 0,120 m 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 A variação de temperatura equivalente no bocal de sucção de um ejetor é um parâmetro 

empregado para determinar a queda de pressão nesse bocal, a fim de maximizar o COP em 

sistemas de refrigeração com ejetor. Os valores utilizados foram baseados na metodologia 

proposta por Mól et al. (2022). 

A capacidade frigorífica do espaço de baixa temperatura foi estabelecida conforme 

Sharma et al. (2014). Já a capacidade frigorífica do espaço de média temperatura, relacionada 

ao sistema de ar-condicionado, foi definida levando em conta que o supermercado possui 
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uma área média de 550 m². Segundo Bell Jr. (2000), a carga térmica pode ser estimada 

considerando que para cada 8 m² de área corresponde 1 kW de carga térmica. Vale destacar 

que, de acordo com informações publicadas por Diniz (2018), os supermercados no Brasil 

têm, em média, entre 500 e 600 metros quadrados de área de venda, enquanto os maiores 

podem alcançar até 1.500 m². 

 O SRCACE em análise possui um evaporador de baixa temperatura (BT), utilizado para 

a conservação de alimentos congelados, e um evaporador de média temperatura (MT), 

responsável por fornecer água gelada para o sistema de ar-condicionado do supermercado. 

As temperaturas de condensação e de evaporação (MT e BT) são determinadas com 

base na estimativa das diferenças de temperatura em cada um dos trocadores, sendo 

calculadas pelas Equações (142), (143) e (144)  

COND AMB CONDT T T= +     (142) 

evap,MT MT evap,MTT T T= −     (143) 

evap,BT BT evap,BTT T T= −     (144) 

 A temperatura do trocador de calor em cascata é determinada pela Equação (145), onde 

se considera que a temperatura do lado que atua como condensador desse trocador é igual 

à temperatura de evaporação MT, e uma diferença de temperatura é estimada conforme a 

Equação (146). 

CASC,EVAP CASC,COND CASCT T T= −     (145) 

CASC,COND evap,MTT T=    (146) 

O par de fluidos refrigerantes NH3 (amônia) e H₂O (água) é eficaz para sistemas de 

refrigeração em cascata devido às suas propriedades complementares. A amônia, com alto 

calor latente, é ideal para baixas temperaturas, enquanto a água se destaca em médias a 

altas temperaturas. Essa combinação permite um sistema eficiente, seguro e com baixo 

impacto ambiental, adequado para uma ampla faixa de operação. 

 Os ejetores tem as eficiências apresentadas na Tabela 7 cujos valores foram adotados 

conforme Mól (2023), Li et al. (2014), Bellos e Zarei et al. (2023). 
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Tabela 7 – Eficiência dos ejetores. 

Componente Parâmetro (Eficiência) Valor 

Ejetor Líquido-Vapor (Alta) 

Zarei et al. (2023) 

Bocal motriz ( )NM  0,85 

Seção de mistura ( )M  0,90 

Difusor ( )D  0,80 

   

Ejetor Líquido-Vapor (Baixa) 

Mól (2023) 

Bocal primário ( )mn,LV  0,95 

Bocal de sucção ( )sn,LV  0,95 

Seção de mistura ( )M,LV  0,86 

Difusor ( )D,LV  0,81 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 

Os parâmetros de entrada do Ciclo Coletor Solar são descritos na Tabela 8 e as 

simulações no EES serão realizados conforme fluxograma da Figura 16. Esse fluxograma 

mostra que para os fluidos refrigerantes utilizados no ciclo de alta, média e baixa 

temperaturas, três fluxos solares (GT) serão testados, e para cada um desses fluxos, três 

áreas do coletor serão simuladas. A partir de cada uma dessas áreas, duas temperaturas do 

gerador e por fim duas temperaturas ambiente serão simuladas no modelo matemático. 

 

Figura 16 - Fluxograma dos parâmetros variados na simulação. 

 

Fonte: Adaptado de Mól (2023). 
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Tabela 8 – Parâmetros de entrada 

Parâmetros de Entrada Valor 

Área coletora ( )COLA  250, 500 e 1.000 m² 

Irradiação solar total incidente/ Fluxo Solar ( )TG  500, 700 e 1.000 2W m  

Temperatura do Gerador (
GERT ) 95 e 105 °C 

Temperatura ambiente ( )AMBT  25 e 35 °C 

Temperatura do Sol ( )SOLT  5770 K 

Coef. perda térmica no tanque de armazenamento ( )TU  0,5 2W m K  

Pressão da água ciclo coletor (PAGUA, COL) 800 kPa 

Fonte: Adaptado de Mól (2023). 

Os parâmetros destacados em negrito na Tabela 8 indicam que essas propriedades 

terão seus valores variados durante a simulação para as análises no presente estudo. A 

pressão da água que circula no ciclo coletor solar, e troca calor com o refrigerante no gerador, 

possui valor igual a 800 kPa para garantir que a temperatura de saturação da água não seja 

atingida, ou seja, para que a água se mantenha no estado líquido. Os demais parâmetros 

desta tabela foram baseados na pesquisa de Bellos e Tzivanidis (2017) e serão fixos durante 

a simulação.  

 A temperatura do gerador é definida como 10 °C mais baixa que da temperatura que 

vem da fonte quente ( )26T , enquanto a temperatura do fluxo que sai do gerador em direção 

ao tanque de armazenamento ( )27T  tem uma variação de 7 °C em relação à temperatura da 

fonte quente, respectivamente representadas pelas Equações (147) e (148). O volume do 

tanque é dado pela Equação (149) obtida de Bellos; Tzivanidis (2017). 

GER 26T T 10= −    (147) 

27 26T T 7= −    (148) 

Col
Tank

A

30
 =    (149) 

O aquecedor auxiliar pertencente à região do Ciclo Coletor Solar opera com gás natural, 

o qual é considerado neste trabalho como metano (CH4), cujo poder calorífico inferior (PCI) 

igual a 50 MJ kg. Além disso a eficiência da câmara de combustão desse componente foi 

considerada como 95%.  
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 Os custos com o combustível gás natural, bem como da energia elétrica na cidade de 

Belo Horizonte foram retirados de, respectivamente, Ministério de Minas e Energia (2019) e 

Companhia Energética de Minas Gerais (2023). Já os custos associado à produção de CO2 e 

parâmetros ambientais, associados ao TEWI, como taxas de emissão desse refrigerante, são 

apresentados na Tabela 9, e são baseados em Aminyavari et al. (2014), Carlsson et al. (2016) 

e Jain et al. (2016). 

Tabela 9 – Características do custo para o SRCACE. 

Parâmetros Valor 

Custo da energia elétrica ( )eletricoC   0,15 US$/kWh 

Custo de combustível ( )combC  0,05 US$/kWh 

Custo associado à produção de CO2 ( )
2COC   90 US$/ton 

Tempo de operação anual ( )operat   

7.200 h 

(2.700h diurno e 

4.500h noturno) 

Taxa de emissão de CO2 - energia elétrica ( )
2CO ,ele  0,090 kg.CO2/kWh 

Taxa de emissão de CO2 – combustível no aquecedor ( )
2CO ,aq  0,20 kg.CO2/kWh 

Fonte: Adaptado de Mól (2023). 

 

 As taxa de emissão de CO2 para a queima de combustível no aquecedor auxiliar e para 

eletricidade apresentados na tabela acima foram evidenciados no Relatório da UFSC em 

Kamimura et al., 2020. O combustível selecionado no estudo para abastecer o aquecedor 

auxiliar é o metano, uma vez que ele compõe a maior parte do gás natural, matéria prima 

comum para gerar energia nesse tipo de componente. 

Diante do exposto na neste capítulo, será possível avaliar como os parâmetros descritos, 

tais como as temperaturas do gerador, dos evaporadores, do ambiente, área do coletor solar 

e irradiância solar influenciam no coeficiente de desempenho do sistema (COP), na exergia 

destruída no ciclo, nos custos de operação e ambiental e qual o impacto ambiental anual, em 

função do TEWI, do SRCACE em aplicações supermercadistas. A razão de aumento de 

pressão dos ejetores é um outro ponto importante a ser discutido no presente estudo, uma 

vez que esse parâmetro avalia a relevância da introdução dos ejetores no SRCACE. Ademais, 

a autonomia do Ciclo Coletor Solar será avaliada e a necessidade da utilização do aquecedor 

auxiliar será discutida. 
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5 RESULTADOS E DISCUSSÕES 
 

Este capítulo apresenta e discute a validação do modelo matemático com base nos artigos 

de referência e os resultados obtidos pela implementação dos parâmetros termodinâmicos e 

demais variáveis na modelagem. 

5.1 Validação dos modelos 

 

O modelo matemático foi desenvolvido no software EES e validado separadamente para 

os circuitos de alta e baixa/média temperatura. Cada caso foi comparado com os respectivos 

artigos de referência, sendo o ciclo de alta temperatura com o estudo de Zarei et al. (2023) e 

o ciclo de baixa/média temperatura com a dissertação de Mól (2023).  

Não foram identificados na literatura ou em outros trabalhos nenhum esquema do Sistema 

de Refrigeração em Cascata Absorção-Compressão de Vapor com Ejetores e energia solar 

(SRCACE) que fosse idêntico ao aplicado neste trabalho, conforme a configuração 

apresentada Figura 13. 

A validação foi realizada de acordo com a 1ª lei da Termodinâmica, sendo que nos ciclos 

de baixa/média e de alta temperatura, o parâmetro de comparação foi coeficiente de 

desempenho (COP) que foi analisado em função da variação da perda de pressão gerada 

pelo bocal de sucção do ejetor ( )P . Os parâmetros termodinâmicos de entrada foram 

adotados de acordo com o trabalho dos autores e estão disponíveis na Tabela 10 para o ciclo 

de baixa/media temperatura e na Tabela 11 para o ciclo de alta temperatura. 

Tabela 10 - Parâmetros de entrada para o modelo no ciclo de baixa/media temperatura. 

Parâmetro Termodinâmico Valor 

Temperatura do condensador ( )CONDT   40 °C 

Temperatura do evaporador ( )EVAPT   5 °C 

Eficiência seção mistura ( )M,lv  0,95 [-] 

Eficiência bocal primário ( )mn,lv  0,85 [-] 

Eficiência bocal secundário ( )sn,lv  0,85 [-] 

Eficiência difusor ( )D,lv  0,85 [-] 

Fonte: Adaptado Mol (2023). 
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Tabela 11 - Parâmetros de entrada para o modelo no ciclo de alta temperatura. 

Parâmetro Termodinâmico Valor 

Temperatura do gerador ( )gerT  80°C 

Pressão do gerador ( )gerP  1167 (kPa) 

Temperatura do evaporador ( )evapT  2°C 

Diferença de temperatura ( )minT  5°C 

Temperatura do absorvedor ( )absT  30°C 

Eficiência isentrópica ( )is  0,85 [-] 

Eficiência bocal motriz do ejetor ( )noz  0,85 [-] 

Eficiência seção de mistura ( )mix  0,85 [-] 

Eficiência do difusor ejetor ( )D  0,80 [-] 

Efetividade trocador de calor ( )tc  0,80 [-] 

Fonte: Adaptado de Zarei et al. (2023) 

 

Com o resultado desta comparação, observou-se que o COP calculado foi de 5,88 e o 

(COPMol), utilizado como referência para validação, foi de 5,88. Dessa forma, nota-se que o 

COP calculado possui valor idêntico ao Mol (2023). Resultado esperado, visto que o ciclo de 

baixa/média temperatura da parte inferior da Figura 13 manteve a mesma estrutura e para 

validação foram considerados os mesmos parâmetros. 

Já o ciclo de alta temperatura, foi comparado e analisado em relação à pesquisa realizada 

por Zarei et al. (2023), que possui a modelagem matemática equivalente ao do ciclo de alta 

temperatura da Figura 13. O resultado da comparação está disponível para visualização na 

Figura 17. Nesta Figura, o COP obtido são exibidos em função da variação da temperatura 

do gerador, considerando fixos os demais parâmetros da Tabela 11. 

Assim, observa-se na Figura 17 que o modelo matemático aplicado ao ciclo de alta 

temperatura apresenta resultados para o COP de, aproximadamente, 10% superiores aos 

obtidos por Zarei et al. (2023) tal fato, pode estar relacionado ao banco de dados para o 

cálculo das propriedades da mistura NH3-H2O utilizado por Zarei et al. (2023) que difere do 

banco de dados utilizado pelo software EES. Entretanto, observa-se que apesar da diferença 

de valores para o COP a tendência de ambos os modelos é semelhante. Dessa forma, pode-

se concluir que o presente modelo representa de maneira satisfatória o ciclo de alta 

temperatura. 
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Figura 17 - COP ciclo de alta temperatura 

 

Fonte: Elaborado pelo autor.  

 

5.2 Discussão dos resultados para o SRCACE 

 

Como é sabido, o desempenho de um sistema de refrigeração em cascata com ejetor é 

significativamente influenciado pelas condições de operação. Portanto, as discussões 

apresentadas neste item concentram-se nos efeitos dessas variáveis sobre o desempenho do 

sistema, considerando para as análises energética e exergética o coeficiente de desempenho 

(COP) e a destruição de exergia (ExDTOTAL), respectivamente, para a análise ambiental 

(emissões) o TEWI e para a análise econômica os custos operacionais (COPERA), custos 

ambientais (CAMBIENTAL) e custos totais (CTOTAL). 

Sobre a análise solar, foram considerados todas as variáveis anteriores com e sem a 

utilização do coletor solar sendo: o TEWI com e sem sol (TEWIcomsol) (TEWIsemsol); o custo total 

(CTOTAL) e (CTOTALsemsol), e a exergia destruída total com e sem o uso do sol (ExDcomsol) e 

(ExDsemsol) do Sistema de Refrigeração em Cascata de Absorção-Compressão de Vapor com 

Ejetores (SRCACE). Essas análises foram realizadas com base em simulações em diferentes 

condições de trabalho, conforme ilustrado no fluxograma da Figura 16. 
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5.3 Análise energética, exegética e do fluxo solar 

 

Os dados de entrada listados anteriormente neste capítulo foram usados como referência 

para as simulações no EES. As simulações com diferentes combinações de parâmetros 

operacionais no sistema de refrigeração em cascata proposto neste estudo estão indicadas 

na apresentação do ciclo, Figura 13 e no fluxograma da Figura 16. 

Vale destacar que, no sistema proposto, o fluido refrigerante utilizado nos ciclos de média 

e baixa temperatura é o CO2 (R744), enquanto no ciclo de alta temperatura utiliza-se a mistura 

amônia e água (NH3-H2O).  

Dessa forma, podem ser visualizados na Tabela 12 os coeficientes de desempenho do 

sistema de maneira total (COP), e divididos nos ciclos de alta (COPAT) e baixa/média (COPBMT) 

temperatura. Da maneira análoga para a exergia destruída do sistema sendo subdivididos 

também para o ciclo todo (ExDtotal), para os ciclos de média/baixa (ExDBMT) e de alta (ExDAT) 

temperatura. Para obtenção desses resultados destaca-se que os seguintes parâmetros 

foram variados: fluxo solar (GT), área do coletor (ACOL), temperatura do gerador (TGER) e 

temperatura ambiente (TAMB). 

Em cada coluna da Tabela 12 estão destacados o que são considerados os melhores 

valores em verde e os piores em vermelho. Para exergia destruída os menores valores, em 

verde, são os desejados visto que o dado representa a irreversibilidade. Já para o COP os 

maiores valores, também em verde, representam o melhor desempenho do ciclo. A exceção 

foi apenas para o COPBMT do ciclo de média/baixa temperatura que não apresentou alteração 

com a variação dos parâmetros, devido as condições de operação para os ciclos de média e 

baixa temperatura estarem fixas, como a temperatura dos evaporadores e o grau de 

superaquecimento do trocador de linha de sucção (SHX). 

Analisando o COP da Figura 18, pode-se observar que cada uma das quatro 

combinações de temperatura resulta no mesmo valor de COP, independente do fluxo solar e 

da área do coletor. Isso indica que os parâmetros solares não influenciaram diretamente no 

valor do COP do sistema sem considerar o ciclo solar, isso ocorre porque a temperatura do 

gerador está fixa para todos os casos. Nota-se também uma discrepância entre os valores de 

COPAT e COPBT como exposto na Figura 18 ocasionando em uma redução significativa de 

desempenho do sistema, no qual é possível observar que os valores são mais baixos, pois 

seguiram a tendência de COPAT. 
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Tabela 12 - Resultados do COP e Exergia destruída. 

GT 
[W/m²] 

Acol 
[m²] 

Tger 
[⁰C] 

Tamb 
[⁰C] 

COP COP AT COPBT 
ExDTOTAL 

[W] 
ExDBMT 

[W] 
ExDAT 

[W] 

500 

250 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 298548 13362 32353 

35 0,5487 0,7043 6,00979 287671 13811 21687 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 310941 13362 37355 

35 0,5388 0,6903 6,00979 299853 13811 26794 

500 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 369856 13362 32353 

35 0,5487 0,7043 6,00979 350768 13811 21687 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 390717 13362 37355 

35 0,5388 0,6903 6,00979 370856 13811 26794 

1000 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 513296 13362 32353 

35 0,5487 0,7043 6,00979 477886 13811 21687 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 550927 13362 37355 

35 0,5388 0,6903 6,00979 513655 13811 26793 

700 

250 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 309076 13362 32353 

35 0,5487 0,7043 6,00979 298073 13811 21687 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 321476 13362 37355 

35 0,5388 0,6903 6,00979 310261 13811 26794 

500 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 391168 13362 32353 

35 0,5487 0,7043 6,00979 371805 13811 21687 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 412055 13362 37355 

35 0,5388 0,6903 6,00979 391918 13811 26794 

1000 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 267262 13362 21707 

35 0,5487 0,7043 6,00979 388713 13811 17537 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 58984 13362 45622 

35 0,5388 0,6903 6,00979 258444 13811 18339 

1000 

250 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 324863 13362 32353 

35 0,5487 0,7043 6,00979 313670 13811 21687 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 337271 13362 37355 

35 0,5388 0,6903 6,00979 325866 13811 26793 

500 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 65893 13362 21707 

35 0,5487 0,7043 6,00979 178190 13811 17537 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 464921 13362 44175 

35 0,5388 0,6903 6,00979 63295 13811 18339 

1000 

95 
25 0,5541 0,7119 6,00979 1,25E+06 13362 21707 

35 0,5487 0,7043 6,00979 1,22E+06 13811 17537 

105 
25 0,5449 0,6989 6,00979 1,31E+06 13362 22552 

35 0,5388 0,6903 6,00979 1,27E+06 13811 18339 

Fonte: Elaborado pelo autor. 
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Figura 18 – COP do SRCACE. 

Fonte: Elaborado pelo autor.  

A exergia total destruída no sistema (EXDTOTAL), a exergia do circuito de alta temperatura 

(ExDAT) e do ciclo de baixa e média temperatura (ExDBMT), é apresentada na Figura 19. Nesta 

figura, são exibidos os valores de exergia destruída na condição de operação com fluxo solar 

de 700 W/m² e área do coletor de 1000 m², as temperaturas foram consideradas em pares, 

sendo o primeiro valor a do gerador e a segundo a do ambiente. As condições apresentadas 

são as com o melhor valor de exergia destruída total da Tabela 12.  

Figura 19 - Exergias destruídas do SRCACE 

 

Fonte: Elaborado pelo autor.  
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A exergia total destruída no sistema no ciclo de alta temperatura (CAT), nos ciclos de 

baixa e média temperatura (CBMT) e no ciclo coletor solar (CSOL), são mostradas 

respectivamente nas figuras Figura 20, Figura 21 e Figura 22 nas quais, são apresentados os 

valores de exergia destruída na condição de operação para fluxo solar de 700 W/m^2, área 

do coletor de 500 m², temperatura ambiente em 35°C e temperatura do gerador 105°C. 

Figura 20 - Exergia destruída nos componentes do ciclo de alta temperatura [W]. 

 
Fonte: Elaborado pelo autor.  

 

Figura 21 – Exergia destruída nos componentes do ciclo de média e baixa temperatura 
[W]. 

 
Fonte: Elaborado pelo autor.  
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Figura 22 - Exergia destruída nos componentes do ciclo coletor solar [W]. 

 
Fonte: Elaborado pelo autor.  

 

Figura 23 - Comparação entre exergias do ciclo. 

 
Fonte: Elaborado pelo autor.  

 

5.4 Análise ambiental 

 

As irradiações solares totais incidentes (GT) selecionadas para a análise ambiental foram 

de 500, 700 e de 1000 W/m². O tempo de funcionamento anual, bem como os custos de 

energia elétrica e de combustível, associado à produção de CO2 e taxas de emissão de CO2 

estão disponíveis na Tabela 9 no Capítulo 4. 

O impacto ambiental do SRCACE é analisado por meio do cálculo do impacto total 

equivalente de aquecimento indireto (TEWIIND) para os três fluxos solares avaliados neste 

estudo, bem como para três diferentes áreas do coletor solar 250m², 500m² e 1000m². Os 

resultados apresentados na Tabela 13 referem-se às variações de temperatura ambiente de 
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25°C e 35°C, e à temperatura do gerador de 95°C e 105°C, considerando tanto o (TEWIIND) 

com o uso de energia solar quanto desconsiderando-a (TEWIIND,GT=0). 

Tabela 13 - Resultado do TEWI 

GT 

[W/m²] 
Acol 

[m²] 
TGER 

[⁰C] 
TAMB 

[⁰C] 
TEWIind 

[ton.CO2 /ano] 
Sem coletor TEWIind 

[ton.CO2 /ano] 

500 

250 

95 
25 310,00 336,67 

35 308,67 340,00 

105 
25 320,67 342,67 

35 320,00 346,67 

500 

95 
25 282,67 336,67 

35 276,67 340,00 

105 
25 298,67 342,67 

35 292,67 346,67 

1000 

95 
25 229,33 336,67 

35 213,33 340,00 

105 
25 255,33 342,67 

35 239,33 346,67 

700 

250 

95 
25 288,00 336,67 

35 286,67 340,00 

105 
25 299,33 342,67 

35 298,00 346,67 

500 

95 
25 239,33 336,67 

35 233,33 340,00 

105 
25 256,00 342,67 

35 249,33 346,67 

1000 

95 
25 202,67 336,67 

35 204,67 340,00 

105 
25 206,00 342,67 

35 208,00 346,67 

1000 

250 

95 
25 256,00 336,67 

35 254,00 340,00 

105 
25 266,67 342,67 

35 266,00 346,67 

500 

95 
25 202,67 336,67 

35 204,67 340,00 

105 
25 206,00 342,67 

35 208,00 346,67 

1000 

95 
25 202,67 336,67 

35 204,67 340,00 

105 
25 206,00 342,67 

35 208,00 346,67 

Fonte: Elaborado pelo autor.  
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Assim, observa-se que, ao utilizar a energia solar como uma das fontes de acionamento 

do sistema, o impacto ambiental é reduzido, resultando em uma menor emissão de CO₂ para 

a atmosfera e um menor impacto ao meio ambiente. Esse efeito é ilustrado na Tabela 13, que 

demonstra que o TEWIIND,GT=0 apresenta valores mais altos em todos os pontos avaliados 

devido a não utilizar a energia solar. Dentre os resultados sem utilização do coletor solar, 

pode-se observar que os melhores resultados são com a menor temperatura do gerador e do 

ambiente destacados na cor verde, e os piores estão associados as maiores temperaturas, 

destacados em cinza, por necessitarem de maior trabalho do sistema para o resfriamento. 

De maneira geral, quanto maior o fluxo solar e maior a área do coletor, menores são as 

emissões indiretas. Obteve-se dois resultados iguais, que estão destacados em verde Tabela 

13, para o fluxo solar de 1000W/m², indicando que, para esse caso, o aumento da área do 

coletor não seria vantajoso, podendo ser mais econômico a instalação de um sistema com a 

área menor. Com isso, o estudo mostra que o mais eficiente é realizar a coleta de dados do 

fluxo solar da região para posteriormente determinar a melhor área do coletor. 

No gráfico da Figura 24 é possível visualizar o fluxo solar (GT) pelas emissões indiretas 

(TEWI) em 15 anos, para desenvolvimento desse gráfico considerou-se fixo a área do coletor 

em 250 m², a temperatura do gerador de 95°C e a temperatura ambiente em 25°C. É possível 

observar pela linha de tendência que as emissões indiretas diminuem com o aumento do fluxo 

solar no ciclo proposto enquanto no sistema sem utilização da energia solar se mantem 

estagnadas.  

Figura 24 - Emissões indiretas pelo Fluxo solar 

 

Fonte: Elaborado pelo autor. 
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5.5 Análise econômica 

 

As variáveis da irradiação solar total incidente (GT), da área do coletor (Acol), temperatura 

do gerador (Tger) e temperatura ambiente (Tamb) selecionadas para a análise econômica foram 

as mesmas utilizadas na análise ambiental. Assim como os demais parâmetros que estão 

disponíveis na Tabela 9. 

Podem ser visualizados na Tabela 14, os custos de operação (Copera), ambiental (Cambiental) 

e o custo total (Ctotal) do sistema de refrigeração em cascata com ejetores e energia solar. 

Além disso, também foram calculados os parâmetros mencionados considerando que o 

SRCACE operando com e sem os coletores solares. Para todos os parâmetros citados, 

separados em colunas, estão destacados em vermelho o pior caso e em verde o melhor. 

Ao analisar a Tabela 14, nota-se que o custo ambiental anual em todos os pontos 

avaliados, é mais baixo quando há utilização da energia solar. Isso ocorre devido ao menor 

consumo de combustível gasto com outra fonte de energia, necessária para suprir as 

demandas do SRCACE. 

A mesma tendência é observada para o custo operacional e total no ano, quando se 

comprara o custo total com e sem energia solar para o fluxo solar de 1000W/m², área do 

coletor de 1000m², temperatura do gerador de 105ºC e temperatura ambiente 35ºC fica 

evidente a relevância dessa fonte de energia, chegando em torno de 55% de diferença anual, 

com US$ 60.957,00 de economia. 

Observando os custos ambientais, operacionais e totais sem utilização da energia solar, 

pode-se perceber que o custo do sistema fica diretamente ligado as temperaturas ambientes 

e as do gerador, sendo que quanto maiores as temperaturas, maiores são os gastos. Logo, 

quando se trabalha sem energia solar para TGER= 105°C e TAMB= 35°C tem-se o maior custo 

total conforme destacado em vermelho na Tabela 14.  

Já quando se analisa os custos com a utilização da energia solar, a tendência contrária 

ocorre, apresentando os menores custos quando as temperaturas e fluxos solares estão mais 

altas. Logo quanto maiores forem as temperaturas de um ambiente e sua incidência solar 

maior tende a ser a economia com a implementação desse ciclo.  

O gráfico da Figura 25 representa o custo total (Ctotal) pela área do coletor, para esse 

estudo considerou-se fixo o fluxo solar de 1000 W/m² e a temperatura do gerador de 95°C. É 

possível observar pela linha de tendência que para ambas as temperaturas ambientes os 

custos diminuem com o aumento da área do coletor solar.  
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Tabela 14 - Custos do sistema 

GT 

[W/m²] 
Acol 

[m²] 
TGER 

[⁰C] 
TAMB 

[⁰C] 
CAMBl 

[$/ano] 

CAMB 

SEM SOL 

[$/ano] 

COPERA 

[$/ano] 

COPERA 

SEMSOL 

[$/ano] 

CTOTAL 

[$/ano] 

CTOTAL 

SEMSOL 

[$/ano] 

500 

250 

95 
25 $27.876,00 $30.304,00 $126.548,00 $135.992,00 $154.424,00 $166.296,00 

35 $27.748,00 $30.609,00 $126.149,00 $137.275,00 $153.898,00 $167.884,00 

105 
25 $28.877,00 $30.843,00 $130.443,00 $138.086,00 $159.321,00 $168.929,00 

35 $28.774,00 $31.203,00 $130.140,00 $139.584,00 $158.914,00 $170.788,00 

500 

95 
25 $25.442,00 $30.304,00 $117.083,00 $135.992,00 $142.525,00 $166.296,00 

35 $24.887,00 $30.609,00 $115.021,00 $137.275,00 $139.908,00 $167.884,00 

105 
25 $26.901,00 $30.843,00 $122.756,00 $138.086,00 $149.656,00 $168.929,00 

35 $26.340,00 $31.203,00 $120.671,00 $139.584,00 $147.011,00 $170.788,00 

1000 

95 
25 $20.619,00 $30.304,00 $98.328,00 $135.992,00 $118.948,00 $166.296,00 

35 $19.215,00 $30.609,00 $92.962,00 $137.275,00 $112.177,00 $167.884,00 

105 
25 $22.983,00 $30.843,00 $107.522,00 $138.086,00 $130.505,00 $168.929,00 

35 $21.514,00 $31.203,00 $101.905,00 $139.584,00 $123.418,00 $170.788,00 

700 

250 

95 
25 $25.931,00 $30.304,00 $118.983,00 $135.992,00 $144.914,00 $166.296,00 

35 $25.803,00 $30.609,00 $118.583,00 $137.275,00 $144.385,00 $167.884,00 

105 
25 $26.933,00 $30.843,00 $122.880,00 $138.086,00 $149.813,00 $168.929,00 

35 $26.829,00 $31.203,00 $122.574,00 $139.584,00 $149.403,00 $170.788,00 

500 

95 
25 $21.566,00 $30.304,00 $102.010,00 $135.992,00 $123.576,00 $166.296,00 

35 $21.009,00 $30.609,00 $99.939,00 $137.275,00 $120.948,00 $167.884,00 

105 
25 $23.026,00 $30.843,00 $107.688,00 $138.086,00 $130.714,00 $168.929,00 

35 $22.463,00 $31.203,00 $105.595,00 $139.584,00 $128.058,00 $170.788,00 

1000 

95 
25 $18.208,00 $30.304,00 $88.950,00 $135.992,00 $107.157,00 $166.296,00 

35 $18.388,00 $30.609,00 $89.749,00 $137.275,00 $108.138,00 $167.884,00 

105 
25 $18.522,00 $30.843,00 $90.171,00 $138.086,00 $108.693,00 $168.929,00 

35 $18.735,00 $31.203,00 $91.097,00 $139.584,00 $109.831,00 $170.788,00 

1000 

250 

95 
25 $23.013,00 $30.304,00 $107.637,00 $135.992,00 $130.649,00 $166.296,00 

35 $22.884,00 $30.609,00 $107.232,00 $137.275,00 $130.116,00 $167.884,00 

105 
25 $24.015,00 $30.843,00 $111.535,00 $138.086,00 $135.551,00 $168.929,00 

35 $23.911,00 $31.203,00 $111.226,00 $139.584,00 $135.137,00 $170.788,00 

500 

95 
25 $18.208,00 $30.304,00 $88.950,00 $135.992,00 $107.157,00 $166.296,00 

35 $18.388,00 $30.609,00 $89.749,00 $137.275,00 $108.138,00 $167.884,00 

105 
25 $18.522,00 $30.843,00 $90.171,00 $138.086,00 $108.693,00 $168.929,00 

35 $18.735,00 $31.203,00 $91.097,00 $139.584,00 $109.831,00 $170.788,00 

1000 

95 
25 $18.208,00 $30.304,00 $88.950,00 $135.992,00 $107.157,00 $166.296,00 

35 $18.388,00 $30.609,00 $89.749,00 $137.275,00 $108.138,00 $167.884,00 

105 
25 $18.522,00 $30.843,00 $90.171,00 $138.086,00 $108.693,00 $168.929,00 

35 $18.735,00 $31.203,00 $91.097,00 $139.584,00 $109.831,00 $170.788,00 

Fonte: Elaborado pelo autor.  
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Figura 25 - Custo total X Área do coletor, caso 1. 

 

Fonte: Elaborado pelo autor.  

 

O gráfico da Figura 26 representa o custo total (Ctotal) pela área do coletor, porém agora 

substitui-se os parâmetros sendo mantidos fixos o fluxo solar de 700 W/m² e a temperatura 

ambiente 35°C. É possível observar que com esses parâmetros em ambas as temperaturas 

gerador os custos diminuem com o aumento da área do coletor solar.  

Figura 26 - Custo total x Área do coletor. Caso 2. 

 

Fonte: Elaborado pelo autor.  
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5.1 Comparação do ciclo proposto.  

 

Mol (2023), em sua dissertação, realizou uma otimização do ciclo proposto, utilizando 

diferentes fluidos refrigerantes. A conclusão foi que, após a otimização do custo total anual, o 

fluido R1233zd(E) se destacou como o mais adequado para o sistema de refrigeração em 

cascata com ejetor que utiliza energia solar (SRCE), considerando critérios econômicos, 

ambientais e de desempenho. 

 

Para estabelecer uma comparação direta, neste trabalho foi realizado um estudo 

comparativo entre o ciclo proposto e o ciclo desenvolvido por Mol (2023), considerando a 

otimização do custo total operacional. Para isso, utilizou-se os parâmetros conforme Tabela 

15, a fim de garantir uma base comum de comparação os dados utilizados foram o mais 

semelhantes possível. 

 

Tabela 15 - Comparação de dados de entrada utilizados 

Parâmetros de entrada 

Valores  

SRCE 

(Mol 2023) 
SRCACE 

ACOL [M²] 2549 2549 

TGER[°C] 125 125 

TAMB [°C] 25 25 

RCBOMBA 1,82 1,82 

DT_LV 1,34 1,34 

TEVAP,BT [°C] 3 3 

TEVAP,MT [°C] 3 3 

TCASCATA [°C] 3 3 

TGER [°C] 4 4 

TSHX [°C] 3 3 

TCOND [°C] 3 3 

ADTGER [°C] 3 3 

DM [m] - 0,12 

TABSOR[°C] - 5°C 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

Após realizada a configuração dos parâmetros conforme o ciclo de referência o modelo 

foi calculado mais uma vez para obter dados para comparação entre os ciclos. Os principais 

resultados para comparação estão disponíveis Tabela 16. 
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Tabela 16 - Comparação de ciclos otimizados. 

Parâmetros de saída 

Valores  

SRCE 
(Mol 2023) 

SRCACE 
(Autor 2024)  

COP [-] 0,44 0,54 

SCOP [-] 0,084 0,084 

ExD,TOTAL [kW] 1430 566,3 

ETAII [%] 0,014 0,608 

TEWIIND [ton.CO2/ano] 272 208,2 

COPERA [US$/ANO] 88.728,00 90.080,00 

CAMB [US$/ANO] 24.447,00 18.739,00 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

Analisando os resultados apresentados na Tabela 16, observa-se que o novo ciclo 

proposto, com ejetores e energia solar (SRCACE), apresentou resultados superiores em 

relação ao ciclo SRCE, desenvolvido por MOL (2023). A implementação do ejetor em uma 

nova configuração reduziu as irreversibilidades, o consumo de trabalho e otimizou todos os 

parâmetros analisados. 

5.2 Otimização do sistema 

 

No presente trabalho foi realizada a otimização sistema SRCACE minimizando-se as 

seguintes funções objetivo: 

1. Exergia destruída total (ExD,total); 

2. Custo total (Ctotal); 

3. TOPSIS, ou seja, os algoritmos TOPSIS (Technique for Order of Preference by 

Similarity to Ideal Solution) consideram uma solução ideal para comparação de 

desempenho, considerando como melhor alternativa aquela que mais se 

aproxima da solução ideal, e como pior aquela que mais se afasta dessa 

solução. Dessa forma, para o presente trabalho deve-se determinar qual a menor 

distância do ponto ideal à curva que define as soluções Pareto-ótimas, Eq. (150), 

sendo que a solução ideal é aquela que possui a menor ExD,total,min e o menor 

Ctotal,min. 

( ) ( )
2 2

D,total D,total,min total total,minT I Ex Ex C COPS S = − + −  (150) 

Na Eq. (150) 
D,total,min total,minEx e C representam, respectivamente os valores para a 

exergia destruído total quanto a otimização é realizada a fim de minimizá-la e o custo total 

quanto a otimização é realizada a fim de minimizá-lo. Dessa forma, a Eq. (150) representa a 
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menor distância do ponto ideal à curva que define as soluções Pareto-ótimas, como descrito 

por JAIN et al. (2016). 

Para a otimização das 3 funções objetivo apresentadas foi utilizado o método contido no 

EES, denominado Conjugate Directions Methods com tolerância de 10-3
 e com um número 

máximo de avalição das funções de 3000. Os parâmetros temperatura ambiente (TAMB) de 25°C 

e irradiância solar total (GT) igual à 600 W/m² sendo esse, o valor médio aproximado para a 

cidade de Belo Horizonte, Minas Gerais, Brasil, conforme Reis; Tiba (2016) foram fixados 

durante a otimização. O tempo de funcionamento anual, bem como os custos de energia 

elétrica, de combustível, associado à produção de CO2 e taxas de emissão de CO2 foram 

apresentados na Tabela 9 no Capítulo 4. 

A Tabela 17 apresenta os parâmetros utilizados na otimização e sua faixa de variação. 

Tabela 17 - Faixa de variação dos parâmetros de entrada na otimização 

Parâmetros 
Valores 

Mínimo Máximo 

Área coletora ( )COLA  250 m² 1600 m² 

Diferença entre a temperatura do refrigerante e água no gerador 

( )GERADT  
3°C 15°C 

Diferença de temperatura no trocador de calor em cascata ( )cascT  3°C 15°C 

Diferença de temperatura no condensador ( )CONDT  3°C 15°C 

Diferença de Temperatura Equivalente Ejetor LV ( )eq,lvT  0,05°C 15°C 

Diferença de temperatura no evaporador de baixa temperatura

( )evap,BTT  
3 °C 15°C 

Diferença de temperatura no evaporador de média temperatura 

( )evap,MTT  
3°C 15°C 

Diferença de temperatura entre a saída entrada do gerador ( )GERT  3°C 15°C 

Diferença de temperatura entre a saída entrada do gerador ( )ABSORT  3°C 15°C 

Grau de Superaquecimento SHX ( )SUPERT  3°C 15°C 

Razão de circulação da bomba 2 ( )Bomba,2RC  1(-) 4(-) 

Efetividade do trocador de calor intermediário (
TCI ) 0,60 0,80 

Diâmetro da seção de mistura ejetor alta temperatura (DM) 0,005 m 0,20 m 

Temperatura do gerador ( )GERT  80°C 110°C 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

A Tabela 18 apresenta os valores dos parâmetros obtidos na otimização além dos 

valores de um caso base utilizado como referência. 
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Tabela 18 - Resultado dos parâmetros otimizados para o SRCACE 

Parâmetros 

Valores 

Caso Base 
Minimiza 
ExD,total 

Minimiza 
Ctotal 

Minimiza 
TOPSIS 

Área coletora ( )COLA  500 m² 250 m² 502.6 m² 270 m² 

Diferença entre a temperatura do refrigerante 

e água no gerador ( )GERADT  
3 °C 2.5 °C 2.5 °C  2.5 °C 

Diferença de temperatura no trocador de 

calor em cascata ( )cascT  
3 °C 2.5 °C 2.5 °C 2.5 °C 

Diferença de temperatura no condensador 

( )CONDT  
5 °C 3 °C 3 °C 3 °C 

Diferença de Temperatura Equivalente Ejetor 

LV ( )eq,lvT  
0.5 °C 1.16 °C 1.16 °C 1.16 °C 

Diferença de temperatura no evaporador de 

baixa temperatura ( )evap,BTT  
5 °C 3 °C 3 °C 3 °C 

Diferença de temperatura no evaporador de 

média temperatura ( )evap,MTT  
5 °C 6.8 °C 6.8 °C 6.8 °C 

Diferença de temperatura entre a saída 

entrada do gerador ( )GERT  
3 °C 2.5 °C 2.5 °C 2.5 °C 

Diferença de temperatura entre a saída 

entrada do gerador ( )ABSORT  
5 °C 15 °C 15 °C 15 °C 

Grau de Superaquecimento SHX ( )SUPERT      

Razão de circulação da bomba 2 ( )Bomba,2RC  2 1.82 1.82 1.82 

Efetividade do trocador de calor 

intermediário (
TCI ) 0.7 0.8 0.6 0.8 

Diâmetro da seção de mistura ejetor alta 
temperatura (DM) 

0.12 m 0.15 m 0.15 m 0.15 m 

Temperatura do gerador ( )GERT  95 °C 80 °C 80 °C 80 °C 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

Analisando a Tabela 18 podemos observar que em todas as otimizações, o diâmetro de 

mistura do ejetor aumentou de 0,12 m para 0,15 m, enquanto a razão de recirculação da 

bomba diminuiu de 2 para 1,82. Esses critérios podem ser considerados na concepção do 

projeto. Também em todos os casos otimizados, a temperatura do gerador convergiu para o 

valor mínimo, indicando que temperaturas mais baixas resultam em uma menor demanda de 

trabalho para o sistema. 
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A Tabela 19 apresenta os valores da análise energética, exergética, econômica e de 

emissões (Análise 4E) obtidos na otimização, além dos valores de um caso base utilizado 

como referência. 

Tabela 19 - Resultado otimizados da análise energética, exergética, econômica e de 
emissões para o SRCACE. 

Parâmetros 

Valores  

Caso Base 
Minimiza 
ExD,total 

Minimiza 

Ctotal 

Minimiza 

TOPSIS 

COPAT [-] 0,7119 0,7563 0,7563 0,7563 

COPBMT [-] 6,00979 7,30121 7,30121 7,30121 

COPSRCACE [-] 0,5541 0,6096 0,6097 0,6096 

SCOPSRCACE [-] 0,3096 0,4357 0,3475 0,4272 

ExD,AT [kW] 32,35  21,32  21,61  21,32  

ExD,BMT [kW] 13,36  10,79  10,79  10,79  

ExD,CS [kW] 334,8 237,9  303,1  243  

ExD,TOTAL [kW] 380,5  270  335,5  275,1  

II [%] 4,688  6,26  5,027  6,151  

CAMB [US$/ano] 23504  23628  19530  23301  

COPERA [US$/ano] 109546  106827  90893  105557  

CTOTAL [US$/ano] 133050  130454  110424  128858  

TEWIIND [ton.CO2/ano] 261,33 262,53 217,00 258,93 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

As otimizações são promissoras, apresentando resultados satisfatórios tanto na 

redução da exergia destruída e dos custos quanto na melhoria dos COP do sistema em 

comparação ao caso base. 

Quando a otimização visa minimizar a exergia, ela reduz a área do coletor solar, 

diminuindo a captação de energia solar. Como consequência, há um aumento no consumo 

de gás natural, resultando em um maior custo e emissões de CO₂.  

O SCOP do sistema também aumenta com a otimização da exergia, indicando um melhor 

aproveitamento da energia solar na refrigeração quando as áreas dos coletores são menores. 

No entanto, quando a otimização foca nos custos, a área do coletor aumenta. Mesmo que 

isso leve a um aumento das irreversibilidades, os custos operacionais acabam sendo 

menores. 
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6 CONCLUSÕES 
 

Inicialmente, foi desenvolvido um modelo matemático para simular o comportamento de 

um sistema de refrigeração em cascata, integrando os processos de absorção e compressão 

de vapor com os ejetores e a energia solar. A simulação no software EES permitiu validar o 

modelo com ciclos existentes e propor uma nova configuração de um sistema de refrigeração 

em cascata com utilização de ejetores e energia solar. 

Foi realizada uma comparação do ciclo de referência com o proposto. Os resultados 

indicaram que a implementação de ejetores no sistema proposto proporciona uma melhoria 

na eficiência energética, contribuindo para a redução do consumo de energia e se provando 

ser uma alternativa viável para otimizar o desempenho 

O trabalho apresentou uma análise 4E (energética, exergética, econômica e de emissões) 

com a proposta de uma nova configuração de um sistema de refrigeração integrado de 

absorção-compressão de vapor que utiliza ejetores. Destacando o fluido refrigerante R744 

como uma alternativa promissora e a energia solar como fonte de acionamento. Com a 

finalidade de utilização em supermercados, com dois evaporadores atendendo duas regiões 

de resfriamento (média e baixa temperaturas). 

Na simulação foram testados três fluxos solares, e a partir desses fluxos, três áreas do 

coletor de tubos evacuados, e a partir dessas duas temperaturas do gerador e duas do 

ambiente. Na análise energética e exergética foi possível identificar as eficiências e perdas 

associadas ao sistema. Evidenciando a distribuição e a degradação da energia dentro do 

sistema, permitindo compreender a eficiência termodinâmica global e os impactos associados 

à irreversibilidade dos processos.  

Do ponto de vista econômico, a avaliação considerou os custos operacionais e ambientais 

do sistema, possibilitando uma análise custo-benefício que orienta a viabilidade do projeto. 

Por fim a análise ambiental quantificou os impactos ambientais do sistema, considerando as 

emissões indiretas de carbono. 

A etapa final consistiu na otimização do sistema, onde foram variados os parâmetros 

permitindo que maximizar a eficiência e minimizar as irreversibilidades e os custos. Os 

resultados demonstraram que o sistema de refrigeração proposto tem potencial significativo 

para aplicação em contextos em que a eficiência energética e a sustentabilidade são 

prioridades. 
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Conclui-se, portanto, que os objetivos foram alcançados e que a análise 4E permitiu 

avaliar as vantagens e desvantagens da nova configuração do SRCACE. 

 

6.1 Sugestões para trabalhos futuros 

 

As análises realizadas podem servir como base para futuros estudos e aperfeiçoamentos, 

que podem explorar a adaptação do modelo a diferentes condições operacionais e a 

introdução de novos componentes para otimizar ainda mais o desempenho. 

Podem ser avaliados novas combinações de fluidos refrigerantes nos ciclos de alta, média 

e baixa temperatura, ou a implementação de ejetores em uma configuração diferente. 

Posteriormente os resultados estão aptos a serem comparados com o sistema atual 

verificando sua viabilidade 4E (energética, exergética, econômica e de emissões).  

A viabilidade na construção e os custos de aquisição e manutenção dos componentes do 

sistema podem ser estudados, garantindo uma abordagem prática e econômica. 

Podem ser avaliadas outras fontes de calor em lugar do gás natural. 
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APÊNDICE A – PROGRAMA PARA SIMULAÇÕES DESENVOLVIDO NO EES. 

 

"CENTRO FEDERAL DE EDUCAÇÃO TECNÓLOGICA DE MINAS GERAIS 

       Diretoria de Pesquisa e Pós-Graduação 

  Programa de Pós-Graduação em Engenharia Mecânica" 

 "Orientador: Profº. Drº. Paulo Eduardo Lopes Barbieri 

 Coorientador: Profº. Drº Ralney Nogueira de Faria 

 Linha de Pesquisa: Eficiência Energética"  

 "Discente: João Victor Guimarães Bastos" 

 "ANÁLISE TERMOECONÔMICA DE UM SISTEMA DE REFRIGERAÇÃO EM CASCATA QUE UTILIZA: 

     - CICLO DE ABSORÇÃO 

     - R744,  

     - EJETORES,  

     - E ENERGIA SOLAR" 

 Procedure qaux(CP_COL;TGER_EF;TGER_S;T_ST1;Q_GERADOR:MCOL;Q_AUX;TGER_E) 

   If (T_ST1-TGER_EF)>0,0 Then 

        MCOL:=Q_GERADOR/(CP_COL*(T_ST1-TGER_S)) 

       Q_AUX:=0 

            TGER_E:=T_ST1 

   Else 

     MCOL:=Q_GERADOR/(CP_COL*(TGER_EF-TGER_S)) 

      Q_AUX:=MCOL*CP_COL*(TGER_EF-T_ST1) 

      TGER_E:=TGER_EF 

    Endif 

 End 

 Subprogram 

solar(R$;P_AGUA_COL;T_GER;GT_SOLAR;PCI_COMB;T_AMB;Q_GERADOR;ACOL;ADT_GER;DELTAT_G

ER:VOLT;MCOL;QCOL;QU;eta_COL;Q_AUX;Q_COMB;Q_PERDAS_T;M_COMB;VOL_COMB;TCOL_E;TC

OL_S;TGER_E;TGER_S;T_ST1) 
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 "********** MODELO DO CAMPO SOLAR **********" 

 "#### DADOS ####"  

 T_sat_AGUA=t_sat(Water;P=P_AGUA_COL) 

 {MCOL= 2  0,02*ACOL  " 2 [kg/s]  vazão em massa de fluido nos coletores"} 

 UT=0,5 [W/m^2-C] "coeficiente de perda de calor tanque" 

 UA_GER=1500 [W/C] "COEFICIENTE DE TOTAL DE TRANSF. CALOR GERADOR" 

 {VOLT=10   ceil(ACOL/30)}  "VOLUME DO TANQUE DE ARMAZENAMENTO [m^3]"  

 "ESTIMATIVA DAS TEMPERTURA NO GERADOR"  

 TGER_EF=T_GER+ADT_GER+DELTAT_GER   "DELTAT_GER MAIOR QUE 1,0" 

 TGER_S=T_GER+ADT_GER 

 v_comb=volume(CH4;T=T_AMB;P=100000) 

 eta_comb=0,95 [-] "eficiência da combustão"  

 "#### SOLUÇÃO ####" 

 "ENTRANDO COM A TAXA DE TRANSFERÊNCIA DE CALOR NO GERADOR PARA DETERMINAR: 

 - A VAZÃO EM MASSA DE AGUA NO SIST SOLAR  

  - E A ÁREA DOS COLETORES" 

 "CALCULO DA VAZÃO EM MASSA DE ÁGUA NOS COLETORES" 

 CP_COL=cp(Water;P=P_AGUA_COL;T=T_GER) 

 {Q_GERADOR=MCOL*CP_COL*(T_ST1-TGER_S)} 

 "CALCULO DA AREA DOS COLETORES - BELLOS" 

 {ACOL= trunc((MCOL/0,02)/RA)} 

 "CALCULO DO VOLUME DO TANQUE - BELLOS" 

 VOLT=ceil(ACOL/30) 

 {VOLT=20 } 

 "DIÂMTRO DO TANQUE" 

 VOLT=AST*LST 

 AST=(pi#*DST^2/4) 
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 DST=LST "ADOTADO DIAMETRO DO TANQUE É IGUAL A SUA ALTURA" 

 AST_TOTAL=(pi#*DST^2/4)+(pi#*DST*LST) 

 "TAXA DE TRANSFERÊNBCIA DE CALOR COLETORES" 

 QCOL=GT_SOLAR*ACOL 

 " EFICIÊNCIA COLETORES ETC - Apricus 30 (TUBO EVACUADO)"  

 eta_COL=0,687-1,505*((TCOL_E-T_AMB)/GT_SOLAR)-0,011*((TCOL_E-T_AMB)^2/GT_SOLAR  )    

 "TAXA DE TRANSFERÊNBCIA DE CALOR UTIL" 

 QU= eta_COL*QCOL 

 QU=MCOL*CP_COL*(TCOL_S-TCOL_E) 

 "TANQUE DE ARMAZENAMENTO" 

 "SEÇÃO 1" 

 AST1=(pi#*DST^2/4)+(pi#*DST*LST)/3 

 AST2=(pi#*DST*LST)/3 

 AST3=(pi#*DST^2/4)+(pi#*DST*LST)/3 

 {T_ST1=TGER_E} 

 T_ST3=TCOL_E 

 MS=MCOL "VAZÃO EM MASSA DE ÁGUA NO GERADOR" 

 MCOL=MGER 

 MCOL*CP_COL*(TCOL_S-T_ST1)+MS*CP_COL*(T_ST2-T_ST1)-UT*AST1*(T_ST1-T_AMB)=0 

 "SEÇÃO 2" 

 MCOL*CP_COL*(T_ST1-T_ST2)+MS*CP_COL*(T_ST3-T_ST2)-UT*AST2*(T_ST2-T_AMB)=0 

 "SEÇÃO 3" 

 MCOL*CP_COL*(T_ST2-T_ST3)+MS*CP_COL*(TGER_S-T_ST3)-UT*AST3*(T_ST3-T_AMB)=0 

 Q_PERDAS_T=UT*AST1*(T_ST1-T_AMB)+UT*AST2*(T_ST2-T_AMB)+UT*AST3*(T_ST3-T_AMB) 

 "GERADOR" 

 {Q_GERADOR=UA_GER*( (TGER_E-TGER_S)/(ln((TGER_E-T_GER)/(TGER_S-T_GER))))} 

 "CALOR AUXILIAR" 
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    Call qaux(CP_COL;TGER_EF;TGER_S;T_ST1;Q_GERADOR:MCOL;Q_AUX;TGER_E)  

  "CALCULO DA VAZÃO DE COMBUSTÍVEL" 

 Q_COMB=Q_AUX/eta_comb   

 M_COMB=Q_COMB/PCI_COMB 

 VOL_COMB=M_COMB*v_comb "vazão volumétrica de combustível [m^3/s]" 

 end "solar" 

"#################################################################################

##" 

Subprogram 

ejetor_lv(R2$;ETA_MN;ETA_SN;ETA_MS;ETA_DS;PEVAP_LV;PCOND_LV;DELTAP_LV;HCOND_LV;SCO

ND_LV;HEVAP_LV;SEVAP_LV:P_LV[6];H_LV[6];OMEGA_LV) 

$Arrays On 

"### MODELO EJETOR LV ###" 

"PONTO 04 - SAIDA DO BOCAL PRIMARIO"  

P_LV[4]=PEVAP_LV-DELTAP_LV "PEVAP_LV É O P[14]" 

SS_LV[4]=SCOND_LV  "SCOND_LV É O S[9]" 

 HS_LV[4]=enthalpy(R2$;P=P_LV[4];s=SS_LV[4]) 

 H_LV[4]=HCOND_LV-ETA_MN*(HCOND_LV-HS_LV[4])   "HCOND_LV É O H[9]" 

C_LV[4]^2=(2*(HCOND_LV-H_LV[4])) 

 RHO_LV[4]=density(R2$;P=P_LV[4];h=H_LV[4]) 

 A_LV[4]=1/((1+OMEGA_LV)*RHO_LV[4]*C_LV[4]) 

 S_LV[4]=entropy(R2$;P=P_LV[4];h=H_LV[4]) 

 T_LV[4]=temperature(R2$;P=P_LV[4];h=H_LV[4]) 

 "PONTO 10 - SAIDA DA SUCÇÃO DO BOCAL SECUNDÁRIO" 

 P_LV[10]=PEVAP_LV-DELTAP_LV 

 SS_LV[10]=SEVAP_LV 

  SS_LV[10]=entropy(R2$;h=HS_LV[10];P=P_LV[10]) 

 {P[10]=pressure(R$;h=HS[10];s=SS[10])} 

 {HSB[10]=enthalpy(R$;P=P[10];s=SS[10])} 
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 H_LV[10]=HEVAP_LV-ETA_SN*(HEVAP_LV-HS_LV[10]) 

 C_LV[10]^2=(2*(HEVAP_LV-H_LV[10])) 

 RHO_LV[10]=density(R2$;P=P_LV[10];h=H_LV[10]) 

 A_LV[10]=OMEGA_LV/((1+OMEGA_LV)*RHO_LV[10]*C_LV[10]) 

 S_LV[10]=entropy(R2$;P=P_LV[10];h=H_LV[10]) 

 T_LV[10]=temperature(R2$;P=P_LV[10];h=h_LV[10]) 

 "PONTO 5 - SECÃO DE MISTURA" 

 P_LV[5]=P_LV[10] 

 C_LV[5]=ETA_MS^1*( (1/(1+OMEGA_LV))*C_LV[4]+(OMEGA_LV/(1+OMEGA_LV))*C_LV[10]) 

H_LV[5]=(1/(1+OMEGA_LV))*(H_LV[4]+C_LV[4]^2/2)+(OMEGA_LV/(1+OMEGA_LV))*(H_LV[10]+C_LV

[10]^2/2)-C_LV[5]^2/2  

S_LV[5]=entropy(R2$;P=P_LV[5];h=H_LV[5]) 

T_LV[5]=temperature(R2$;P=P_LV[5];h=h_LV[5]) 

"PONTO 6 - SAIDA DO DIFUSOR" 

SS_LV[6]=S_LV[5] 

 H_LV[6]=H_LV[5]+C_LV[5]^2/2 

 HS_LV[6]=H_LV[5]+ETA_DS*(H_LV[6]-H_LV[5]) 

 P_LV[6]=pressure(R2$;h=HS_LV[6];s=SS_LV[6]) 

 {P_LV[6]=pressure(R2$;h=H_LV[6];x=x_LV[6])} 

 X_LV[6]=quality(R2$;P=P_LV[6];h=h_LV[6]) 

 XR_LV[6]=1/(1+OMEGA_LV) 

 XR_LV[6]=X_LV[6] 

 ERRO_LV=(XR_LV[6]-X_LV[6]) 

 CHECK_LV=HCOND_LV+OMEGA_LV*HEVAP_LV-(1+OMEGA_LV)*H_LV[6] 

 S_LV[6]=entropy(R2$;P=P_LV[6];h=H_LV[6]) 

 T_LV[6]=temperature(R2$;P=P_LV[6];h=h_LV[6]) 

 "CALCULO DA RAZÃO DE AREAS (AR) E RAZÃO DE PRESSÃO DE ARRASTE (PLR)" 

 AR_LV=(A_LV[4]+A_LV[10])/A_LV[4] 
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 PLR_LV=P_LV[6]/PEVAP_LV 

  END "SUBPROGRAM EJETOR_LV" 

##################################################################################

#" 

"###DADOS###" 

R$='R717' 

R2$='R744' 

"Capcidade Frigorífica e Temp. dos Espaços Resfriados" 

T_refrigerados=12[°C]"MEDIA TEMPERATURA - MT" 

Q_dot_refigerados=70000 [W] 

T_congelados=-30 [°C] "BAIXA TEMPERATURA - BT" 

Q_dot_congelados=60000 [W] 

"CAMPO SOLAR" 

P_AGUA_COL=800000 [Pa] 

{GT_SOLAR=700 [W/m^2]} 

ETA_COMB2=0,95 

PCI_COMB=lowerheatingvalue(CH4) "PODER CALORÍFICO INFERIOR DO COMBUSTÍVEL" 

"Temperatura do ambiente externo" 

{T_ambiente=25[°C]} 

"OTIMIZAÇÃO MULTI-OBJETIVO" 

PESO=1 

$IFNOT MIN/MAX 

{ ACOL=500 [M^2]} 

{ T_GER=95 [°C]}   

 ADT_GER= 3 [C] "ESTIMADO" 

 DELTAT_GER=3 [C] "ESTIMADO"  "DELTAT_GER MAIOR QUE 1,0" 

 DELTAT_eq_LV=0,50 "FATOR PARA DEFINIR A PRESSÃO NA SAIDA DO BOCAL SECUNDÁRIO CO2" 

 EPSILON_TCI=0,70 [-]  "EFETIVIDADE - TCI ABSORÇÃO " 
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 DM=0,12 [M] "DIAMETRO SEÇÃO MISTURA EJETOR-ABSORÇÃO" 

"Razão de recirculação da bomba 2" 

  RC_bomba_2= 2,0 [-] "M[5]/M[4]" 

"GRAU DE SUPERAQUECIMENTO - SHX" 

  DELTAT_sup_SHX=10 [°C] 

"Determinação da Temperatura e Pressão de Condensação" 

  DELTAT_COND=5 [°C] "ESTIMADO"  

"Determinação da Temperatura no absorvedor" 

  DELTAT_ABSOR=5 [°C] "ESTIMADO" 

"Determinação das Temperaturas e Pressões de Evaporação" 

  DELTAT_EVAP_CONG=5 [°C] "ESTIMADO" 

  DELTAT_EVAP_RESF=5 [°C] "ESTIMADO" 

"Variação de temepratura no trocador cascata" 

 DELTAT_cascata=3 [°C] "T[3]-T[17] ESTIMANDO" 

$ENDIF  

"EFICIÊNCIAS" 

ETA_BOMBA_1=0,65 [-] 

ETA_BOMBA_2=0,65 [-] 

"EFICIENCIAS EJETOR ABSORÇÃO - LV"  

ETA_ABS_NM=0,85 [-] 

ETA_ABS_M=0,90 [-] 

ETA_ABS_D=0,80 [-] 

DNOZ=0,0006 [M] 

DD=3*DM 

{PLR_ABS=1} 

"EFICIENCIAS EJETOR CO2 - LV" 

ETA_MN=0,85 [-] 
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ETA_SN=0,85 [-] 

ETA_DS= 0,85 [-] 

ETA_MS= 0,95 [-] 

"Determinação da Temperatura e Pressão Condensador" 

T_COND=T_ambiente+DELTAT_COND 

P_cond=p_sat(R$;T=T_cond) 

"Determinação da Temperatura do Absorvedor" 

T_ABSOR=T_ambiente+DELTAT_ABSOR 

"Determinação da Temperatura e Pressão  Evaporadores" 

T_evap_congelados=T_congelados-DELTAT_EVAP_CONG 

P_evap_congelados=p_sat(R2$;T=T_evap_congelados) 

T_evap_refigerados=T_refrigerados-DELTAT_EVAP_RESF 

P_evap_refigerados=p_sat(R2$;T=T_evap_refigerados) 

"Determinação da Temperatura e Pressão Cascata" 

T_cascata_cond=T_evap_refigerados    

T_EVAP=T_cascata_cond-DELTAT_cascata 

P_cascata_cond=p_sat(R2$;T=T_cascata_cond) 

P_cascata_evap=p_sat(R$;T=T_EVAP) 

"### SOLUÇÃO ###" 

"#### CICLOS DE BAIXA E MÉDIA TEMPERATURA ####" 

"PONTO 3 - SAIDA TROC. CASCATA" 

P[3]=P_cascata_cond 

x[3]=0 "liq. sat." 

P[3]=pressure(R2$;T=T[3];x=x[3]) 

h[3]=enthalpy(R2$;P=P[3];x=x[3]) 

s[3]=entropy(R2$;P=P[3];x=x[3]) 

v[3]=volume(R2$;P=P[3];x=x[3]) 



101 

"PONTO 5 - ENTRADA DA BOMBA 2" 

P[5]=P_cascata_cond 

x[5]=0 "liq. sat." 

P[5]=pressure(R2$;T=T[5];x=x[5]) 

h[5]=enthalpy(R2$;P=P[5];x=x[5]) 

s[5]=entropy(R2$;P=P[5];x=x[5]) 

v[5]=volume(R2$;P=P[5];x=x[5]) 

"PONTO 4 - SAIDA RESERVATÓRIO" 

P[4]=P_cascata_cond 

x[4]=1 "vapor sat." 

P[4]=pressure(R2$;T=T[4];x=x[4]) 

h[4]=enthalpy(R2$;P=P[4];x=x[4]) 

s[4]=entropy(R2$;P=P[4];x=x[4]) 

v[4]=volume(R2$;P=P[4];x=x[4]) 

"PONTO 14 - SAIDA EVAPORADOR BT" 

P[14]=P_evap_congelados 

T[14]=T_evap_congelados 

x[14]=1 "vapor sat." 

h[14]=enthalpy(R2$;P=P[14];x=x[14]) 

s[14]=entropy(R2$;P=P[14];x=x[14]) 

v[14]=volume(R2$;P=P[14];x=x[14]) 

"PONTO 9 - ENTRADA PRIMARIO EJETOR CO2" 

P[9]=P[7]   

H[9]=H[7] "considera sub-resfriamento SHX" 

{x[9]=0 "liq. sat."} 

{h[9]=enthalpy(R2$;P=P[9];x=x[9])} 

T[9]=temperature(R2$;P=P[9];h=h[9]) 
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s[9]=entropy(R2$;P=P[9];h=h[9]) 

v[9]=volume(R2$;P=P[9];h=h[9]) 

T_CONDK=T[9]+273,15 [K] 

T_EVAPK=T[14]+273,15 [K] 

DELTAT_eq_LV=T_EVAPK-TK 

DELTAP_LV=pressure(R2$;T=T[14];x=1)-pressure(R2$;T=TK-273,15;x=1) 

Call 

ejetor_lv(R2$;ETA_MN;ETA_SN;ETA_MS;ETA_DS;P[14];P[9];DELTAP_LV;H[9];S[9];H[14];S[14]:P[10];H

[10];ER_LV) 

"PONTO 10 - SAIDA EJETOR CO2"  

T[10]=temperature(R2$;P=P[10];h=H[10]) 

s[10]=entropy(R2$;P=P[10];h=H[10]) 

v[10]=volume(R2$;P=P[10];h=H[10]) 

x[10]=quality(R2$;P=P[10];h=H[10]) 

"PONTO 11 - SAIDA SEPARADOR DE LIQUIDO - COMPRESSOR" 

P[11]=P[10] 

x[11]=1 "vapor sat." 

T[11]=temperature(R2$;P=P[11];x=X[11]) 

h[11]=enthalpy(R2$;P=P[11];x=x[11]) 

s[11]=entropy(R2$;P=P[11];x=x[11]) 

v[11]=volume(R2$;P=P[11];x=x[11]) 

"PONTO 15 - ENTRADA COMPRESSOR" 

P[15]=P[11] 

T[15]=T[11]+DELTAT_sup_SHX 

h[15]=enthalpy(R2$;P=P[15];T=T[15]) 

s[15]=entropy(R2$;P=P[15];T=T[15]) 

v[15]=volume(R2$;P=P[15];T=T[15]) 

x[15]=quality(R2$;P=P[15];T=T[15]) 
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"PONTO 1 - SAIDA COMPRESSOR" 

P[1]=P[3] 

rp=P[1]/P[15] 

ETA_COMP=0,00476*(rp)^2-0,09238*rp+0,89810 

HS[1]=enthalpy(R2$;P=P[1];s=S[15]) 

H[1]=H[15]+(HS[1]-H[15])/ETA_COMP 

T[1]=temperature(R2$;P=P[1];h=H[1]) 

s[1]=entropy(R2$;P=P[1];h=H[1]) 

v[1]=volume(R2$;P=P[1];h=H[1]) 

x[1]=quality(R2$;P=P[1];h=H[1]) 

"PONTO 12 - SAIDA SEPARADOR DE LIQUIDO - EVAPORADOR" 

P[12]=P[10] 

x[12]=0 "liq. sat." 

T[12]=temperature(R2$;P=P[12];x=X[12]) 

h[12]=enthalpy(R2$;P=P[12];x=X[12]) 

s[12]=entropy(R2$;P=P[12];x=X[12]) 

v[12]=volume(R2$;P=P[12];x=X[12]) 

"PONTO 13 - SAIDA DE BT" 

P[13]=P[14] 

h[13]=h[12] 

T[13]=temperature(R2$;P=P[13];h=H[13]) 

s[13]=entropy(R2$;P=P[13];h=H[13]) 

v[13]=volume(R2$;P=P[13];h=H[13]) 

x[13]=quality(R2$;P=P[13];h=H[13]) 

"CÁCULO DA VAZÃO EM MASSA NO EVAPORADOR BT" 

 M[13]=Q_dot_congelados/(H[14]-H[13]) 

 M[12]=M[13] 
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 M[14]=M[13] 

M[9]=M[14]/ER_LV 

M[10]=M[9]+M[14] 

"VC=> SEPARDOR DE LÍQUIDO" 

M[10]*H[10]=M[11]*H[11]+M[12]*H[12] 

M[15]=M[11] 

M[1]=M[11] 

PLR=P[10]/P[14] 

"VC=> SHX" 

M[6]=M[7] 

M[6]*(H[6]-H[7])=M[11]*(H[15]-H[11]) 

"PONTO 7 - SAIDA SHX" 

P[7]=P[6] 

T[7]=temperature(R2$;P=P[7];h=h[7]) 

s[7]=entropy(R2$;P=P[7];h=H[7]) 

v[7]=volume(R2$;P=P[7];h=h[7]) 

"VC=> RESERVATÓRIO" 

M[3]*H[3]+M[16]*H[16]=M[5]*H[5]+M[4]*H[4] 

M[3]+M[16]=M[4]+M[5] 

RC_bomba_2=M[5]/M[4] 

"VC=> EVAPORADOR MT" 

Q_dot_refigerados=M[8]*(H[16]-H[8]) 

M[8]=M[16] 

M[7]=M[8]+M[9] 

"PONTO 8 - ENTRADA EVAPORDOR MT (IGUAL PONTO 7)" 

P[8]=P[7] 

T[8]=temperature(R2$;P=P[7];h=h[7]) 
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s[8]=entropy(R2$;P=P[7];h=H[7]) 

v[8]=volume(R2$;P=P[8];h=h[8]) 

x[8]=quality(R2$;P=P[8];h=H[8]) 

"PONTO 16 - SAIDA EVAPORADOR MT" 

P[16]=P[5] 

H[16]=enthalpy(R2$;P=P[16];x=X[16]) 

T[16]=temperature(R2$;P=P[16];h=h[16]) 

s[16]=entropy(R2$;P=P[16];h=H[16]) 

v[16]=volume(R2$;P=P[16];h=h[16]) 

"PONTO 2 - ENTRADA TROCADOR CASCATA" 

P[2]=P[3] 

M[4]*H[4]+M[1]*H[1]=M[2]*H[2] 

M[2]=M[1]+M[4] 

M[2]=M[3] 

H[7]=H[8] 

T[2]=temperature(R2$;P=P[2];h=h[2]) 

s[2]=entropy(R2$;P=P[2];h=H[2]) 

v[2]=volume(R2$;P=P[2];h=h[2]) 

"CÁLCULO DA POTÊNCIA DO COMPRESSOR" 

W_COMP=M[15]*(H[1]-H[15]) 

"CÁLCULO DA POTÊNCIA DA BOMBA 2 " 

W_BOMBA_2=0,01*W_COMP  "CONSIDERA-SE 1% DA POTÊNCIA DE COMPRESSÃO" 

W_BOMBA_2=M[6]*(H[6]-H[5]) "CALCULA H[6]" 

"VARIAÇÃO DE PRESSÃO NA BOMBA 2" 

DELTAP_BOMBA_2=(W_BOMBA_2*ETA_BOMBA_2)/(M[5]*V[5]) 

DELTAP_BOMBA_2= P[6]-P[5]  "CALCULA P[6]" 

"PONTO 6 - SAIDA BOMBA 2"  
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s[6]=entropy(R2$;P=P[6];h=H[6]) 

v[6]=volume(R2$;P=P[6];h=H[6]) 

T[6]=temperature(R2$;P=P[6];h=H[6]) 

"CÁLCULO DO CALOR TROCADO NO TROC. CASCATA" 

Q_CASCATA=M[2]*(H[2]-H[3]) 

"#### CICLO DE ALTA TEMPERATURA ####" 

"q => titulo 

 x => concentração" 

"CICLO DE ABSORÇÃO" 

"PONTO 17 - SAIDA DO GERADOR" 

T[17]=T_GER 

X[17]=1  "ADOTA-SE 100% AMONIA" 

P[17]=P_COND 

{P[17]=pressure(NH3H2O;T=T[18];Q=Q[17];X=X[17])} 

H[17]=enthalpy(NH3H2O;P=P[17];T=T[17];X=X[17]) 

S[17]=entropy(NH3H2O;P=P[17];T=T[17];X=X[17]) 

V[17]=volume(NH3H2O;P=P[17];T=T[17];X=X[17]) 

Q[17]=quality(NH3H2O;P=P[17];T=T[17];X=X[17]) 

"PONTO 18 - SAIDA DO CONDENSADOR" 

P[18]=P[17] 

T[18]=T_COND 

X[18]=X[17] 

q[18]=0 "liquido saturado" 

h[18]=enthalpy(NH3H2O;P=P[18];Q=Q[18];X=X[18]) 

s[18]=entropy(NH3H2O;P=P[18];Q=Q[18];X=X[18]) 

v[18]=volume(NH3H2O;P=P[18];Q=Q[18];X=X[18]) 

"PONTO 19 SAIDA DO DEAT" 
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X[19]=X[18]  "ADOTA-SE 100% DE AMONIA" 

H[19]=H[18]  "DISPOSITIVO DE EXPANSÃO => ISOENTALPICO" 

T[19]=T_EVAP 

H[19]=enthalpy(NH3H2O;P=P[20];Q=Q[19];X=X[19]) 

V[19]=volume(NH3H2O;P=P[20];Q=Q[19];X=X[19]) 

S[19]=entropy(NH3H2O;P=P[20];Q=Q[19];X=X[19]) 

"PONTO 20 - SAIDA EVAPORADOR ABS (CASCATA)" 

P[20]=P[19] 

T[20]=T[19] 

X[20]=X[19] 

Q[20]=1  "VAPOR SATURADO" 

P[20]=pressure(NH3H2O;T=T[20];Q=Q[20];X=X[20]) 

H[20]=enthalpy(NH3H2O;P=P[20];Q=Q[20];X=X[20]) 

S[20]=entropy(NH3H2O;P=P[20];Q=Q[20];X=X[20]) 

V[20]=volume(NH3H2O;P=P[20];Q=Q[20];X=X[20]) 

"PONTO 24 - SAIDA LIQUIDO GERADOR" 

P[24]=P[17] 

T[24]=T_GER 

Q[24]=0 "LIQUIDO SATURADO"  

X[24]=massfraction(NH3H2O;T=T[24];P=P[24];Q=Q[24])  

H[24]=enthalpy(NH3H2O;T=T[24];P=P[24];Q=Q[24]) 

V[24]= volume(NH3H2O;T=T[24];P=P[24];Q=Q[24]) 

S[24]=entropy(NH3H2O;T=T[24];P=P[24];Q=Q[24])  

CPB[24]=(H[24]-H[25])/(T[24]-T[25])  {cp(Water;T=T[24];P=P[24])} 

CP[24]=cp(Water;T=T[24];P=P[24]) 

Q_CASCATA=M[19]*(H[20]-H[19])  "CALCULA M[19]" 

M[17]=M[19] 
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M[18]=M[19] 

M[20]=M[19] 

"#### MODELO EJETOR - ZAREI ET AL (2023) ####" 

"SEÇÃO BOCAL PRIMARIO" 

 VNOZ^2=2*ETA_ABS_NM*(P[24]-P[20])*V[25] 

 M[24]=ANOZ*VNOZ/V[25] 

 ANOZ=0,25*PI#*DNOZ^2 

"SEÇÃO MISTURA" 

MM=M[20]+M[24] 

AM=0,25*PI#*DM^2 

VM=MM/(RHO_M*AM) 

RHO_M=MM/(M[20]*V[20]+M[24]*V[25]) 

PM=P[20]+ETA_ABS_M*(M[24]*VNOZ-MM*VM)/AM 

XMM=(M[20]*X[20]+M[24]*X[24])/(M[20]+M[24]) 

"SEÇÃO DIFUSOR" 

AD=0,25*PI#*DD^2 

VD=MM/(RHO_M*AD) 

PD=PM+0,5*ETA_ABS_D*RHO_M*(VM^2-VD^2) 

HB[20] = enthalpy(NH3H2O;Q=Q[20];P=P[20];X=X[20]) 

M[24]*H[24]+M[20]*HB[20]=(M[24]+M[20])*HDSOL 

HDSOL=enthalpy(NH3H2O;T=TD;P=PD;X=XMM) 

 QDD=quality(NH3H2O;h=HDSOL;P=PD;X=XMM) 

PLR_ABS=PD/P[20]  "RAZÃO DE PRESSÃO SECUNDARIO" 

ER_ABS_LV=M[20]/M[24] "RAZÃO DE ARRASTO" 

QDB=1/(1+ER_ABS_LV) 

"##### FIM MODELO EJETOR ABSROÇÃO #####" 

"PONTO 26 - SAIDA EJETOR" 
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P[26]=PD 

H[26]=HDSOL   

X[26]=massfraction(NH3H2O;h=H[26];P=P[26];Q=Q[26]) 

M[26]=M[20]+M[24] 

M[21]=M[26] 

M[20]*X[20]+M[25]*X[25]=M[26]*X[26] 

{M[20]*HB[20]+M[25]*H[25]=M[26]*H[26]} 

Q[26]=quality(NH3H2O;T=T[26];P=P[26];X=X[26]) 

S[26]=entropy(NH3H2O;T=T[26];P=P[26];X=X[26]) 

V[26]= volume(NH3H2O;T=T[26];P=P[26];Q=Q[26]) 

"PONTO 21 - SAIDA ABSORVEDOR" 

CHECK_M_ABSOR=M[20]+M[24]-M[21] 

CHECK_X=M[20]*X[20]+M[25]*X[25]-M[21]*X[21] 

T[21]=T_ABSOR 

P[21]=P[26] 

Q[21]=0 

X[21]=massfraction(NH3H2O;T=T[21];P=P[21];Q=Q[21]) 

H[21]=enthalpy(NH3H2O;T=T[21];P=P[21];Q=Q[21]) 

V[21]= volume(NH3H2O;T=T[21];P=P[21];Q=Q[21]) 

S[21]=entropy(NH3H2O;T=T[21];P=P[21];Q=Q[21]) 

"PONTO 22 - SAIDA BOMBA ABS" 

M[22]=M[21] 

X[22]=X[21] 

P[22]=P[24] 

"BOMBA" 

W_BOMBA=V[21]*(P[22]-P[21])/ETA_BOMBA_1 

W_BOMBA=H[22]-H[21]  "CALCULO H[22]" 
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H[22] =enthalpy(NH3H2O;T=T[22];P=P[22];X=X[22])  "CALCULA T[22]" 

V[22]= volume(NH3H2O;T=T[22];P=P[22];X=X[22]) 

S[22]=entropy(NH3H2O;T=T[22];P=P[22];X=X[22])  

CPB[22]=(H[23]-H[22])/(T[23]-T[22]) 

CP[22]=cp(Water;T=T[22];P=P[22]) 

Q[22]=quality(NH3H2O;T=T[22];P=P[22];X=X[22]) 

"ANALISE TROCADOR DE CALOR INTERMEDIÁRIO - TCI"  

M[23]=M[21] 

DELTAT_MAX_TCI=T[24]-T[22] 

C24=M[24]*CP[24] 

C22=M[22]*CP[22] 

C_MIN_TCI=min(C24;C22) 

Q_MAX_TCI=C_MIN_TCI*DELTAT_MAX_TCI 

EPSILON_TCI=(M[24]*(H[24]-H[25]))/(Q_MAX_TCI) "CALCULA H[25]" 

"PONTO 25 - ENTRADA DO EJETOR" 

M[25]=M[24] 

P[25]=P[24] 

X[25]=X[24] 

 H[25] = enthalpy(NH3H2O;T=T[25];P=P[25];X=X[25]) "CALCULA T[25]" 

V[25]= volume(NH3H2O;T=T[25];P=P[25];X=X[25]) 

S[25]=entropy(NH3H2O;T=T[25];P=P[25];X=X[25])  

Q[25]=quality(NH3H2O;T=T[25];P=P[25];X=X[25]) 

"PONTO 23 - ENTRADA DO GERADOR" 

P[23]=P[22] 

X[23]=X[22] 

M[24]*(H[24]-H[25])=M[22]*(H[23]-H[22])  "CALCULA H[23]" 

H[23] = enthalpy(NH3H2O;T=T[23];P=P[23];X=X[23])   
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V[23]= volume(NH3H2O;T=T[23];P=P[23];X=X[23]) 

S[23]=entropy(NH3H2O;T=T[23];P=P[23];X=X[23])  

Q[23]=quality(NH3H2O;T=T[23];P=P[23];X=X[23]) 

"CÁLCULO DA POTÊNCIA DA BOMBA 1 " 

W_BOMBA_1=M[21]*W_BOMBA 

"CÁLCULO DO CALOR TROCADO" 

"GERADOR" 

Q_CASCATA+Q_GERADOR-Q_COND-Q_ABSOR+W_BOMBA_1=0 

CHECK_M_GER=M[17]+M[24]-M[23] 

CHECK_X_GER=M[17]*X[17]+M[24]*X[24]-M[23]*X[23] 

"ABSORVEDOR+EJETOR" 

Q_ABSOR_EJT=(M[25]*H[25]+M[20]*HB[20])-M[21]*H[21] 

"ABSORVEDOR" 

Q_ABSOR=M[26]*H[26]-M[21]*H[21] 

"EJETOR" 

Q_EJT=M[26]*H[26]-(M[20]*H[20]+M[25]*H[25]) 

"CONDENSADOR" 

Q_COND=M[17]*(H[17]-H[18]) 

"CÁCULO DOS COP" 

COP=(Q_dot_refigerados+Q_dot_congelados)/(W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP+Q_GERADOR

) 

COP_Total_x100= COP*100  

COP_AT=Q_CASCATA/(W_BOMBA_1+Q_GERADOR) 

COP_AT_x100=COP_AT*100 

COP_BT=(Q_dot_refigerados+Q_dot_congelados)/(W_BOMBA_2+W_COMP) 

"VERIFICAÇÃO DOS CÁCULOS" 

CHECK_AT=Q_CASCATA+Q_GERADOR-Q_COND-Q_ABSOR+W_BOMBA_1 

CHECK_BT=W_COMP+W_BOMBA_2-Q_CASCATA+Q_dot_refigerados+Q_dot_congelados 
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CHECK_SOLAR=QU+Q_AUX-Q_GERADOR-Q_PERDAS_T  

CHECK_CICLO=Q_dot_refigerados+Q_dot_congelados+Q_GERADOR+W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W

_COMP-Q_COND-Q_ABSOR 

"#### CICLO DE COLETOR SOLAR ####" 

Call 

solar(R$;P_AGUA_COL;T_GER;GT_SOLAR;PCI_COMB;T_ambiente;Q_GERADOR;ACOL;ADT_GER;DELT

AT_GER:VOLT;MCOL;QCOL;QU;eta_COL;Q_AUX;Q_COMB;Q_PERDAS_T;M_COMB;VOL_COMB;TCOL_

E;TCOL_S;TGER_E;TGER_S;T_ST1) 

"PONTO 30 - SAIDA AGUA TANQUE" 

P[30]=P_AGUA_COL 

T[30]=T_ST1 

M[30]=MCOL 

h[30]=enthalpy(Water;T=T[30];P=P[30]) 

s[30]=entropy(Water;T=T[30];P=P[30]) 

v[30]=volume(Water;T=T[30];P=P[30]) 

"PONTO 31 - ENTRADA AGUA GERADOR"  

P[31]=P_AGUA_COL 

T[31]=TGER_E 

M[31]=MCOL 

h[31]=enthalpy(Water;T=T[31];P=P[31]) 

s[31]=entropy(Water;T=T[31];P=P[31]) 

v[31]=volume(Water;T=T[31];P=P[31]) 

"PONTO 27 - SAIDA AGUA GERADOR"  

P[27]=P_AGUA_COL 

T[27]=TGER_S 

M[27]=MCOL 

h[27]=enthalpy(Water;T=T[27];P=P[27]) 

s[27]=entropy(Water;T=T[27];P=P[27]) 

v[27]=volume(Water;T=T[27];P=P[27]) 
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"PONTO 28 - ENTRADA AGUA COLETOR SOLAR" 

P[28]=P_AGUA_COL 

T[28]=TCOL_E 

M[28]=MCOL 

h[28]=enthalpy(Water;T=T[28];P=P[28]) 

s[28]=entropy(Water;T=T[28];P=P[28]) 

v[28]=volume(Water;T=T[28];P=P[28]) 

"PONTO 29 - SAIDA AGUA COLETOR SOLAR" 

P[29]=P_AGUA_COL 

T[29]=TCOL_S 

M[29]=MCOL 

h[29]=enthalpy(Water;T=T[29];P=P[29]) 

s[29]=entropy(Water;T=T[29];P=P[29]) 

v[29]=volume(Water;T=T[29];P=P[29]) 

"CÁCULO DO SCOP" 

SCOP=(Q_dot_refigerados+Q_dot_congelados)/(W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP+QCOL+Q_C

OMB) 

"#### ANALISE EXERGÉTICA ####" 

"ESTADO DE REFERÊNCIA" 

To=T_ambiente+273,15 

Po=101325 [Pa] 

"#### CICLO DE ALTA TEMPERATURA ####" 

"GERADOR " 

{Sger_GERB=(M[17]*S[17]+M[24]*S[24])-(M[23]*S[23])-(Q_GERADOR/(T_GER+273,15))} 

Sger_GER=(M[17]*S[17]+M[24]*S[24])-(M[23]*S[23])+ (M[27]*S[27]-M[31]*S[31]) 

ExD_GER=To*Sger_GER 

"ABSORVEDOR" 

Sger_ABSOR=M[21]*S[21]-(M[26]*S[26])-(-Q_ABSOR/To) 
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ExD_ABSOR=To*Sger_ABSOR 

"EJETOR" 

 Sger_ABS_EJT=M[26]*S[26]-(M[20]*S[20]+M[25]*S[25])-(Q_EJT/To) 

 ExD_ABS_EJT=To*Sger_ABS_EJT 

"BOMBA 1" 

Sger_B1=M[22]*S[22]-M[21]*S[21] 

ExD_B1=To*Sger_B1 

"TC INTERMEDIARIO" 

Sger_TCI=M[25]*S[25]+M[23]*S[23]-(M[22]*S[22]+M[24]*S[24]) 

ExD_TCI=To*Sger_TCI 

"CONDENSADOR" 

Sger_COND=M[18]*S[18]-M[17]*S[17]-(-Q_COND/To) 

ExD_COND=To*Sger_COND 

"DE AT" 

Sger_DEAT=M[19]*S[19]-M[18]*S[18] 

ExD_DEAT=To*Sger_DEAT 

"TROCADOR DE CALOR CASCATA" 

SGER_CASCATA=(M[3]*S[3]+M[20]*S[20])-(M[19]*S[19]+M[2]*S[2]) 

ExD_CASCATA=To*SGER_CASCATA 

"EXERGIA DESTRUIDA CICLO ALTA TEMPERATURA" 

ExD_AT=ExD_CASCATA+ExD_DEAT+ExD_B1+ExD_COND+ExD_ABS_EJT+ExD_TCI+ExD_GER+ExD_ABS

OR 

"#### CICLO DE MEDIA E BAIXA TEMPERATURA ####" 

"RESERVATORIO" 

SGER_RES=(M[5]*S[5]+M[4]*S[4])-(M[3]*S[3]+M[16]*S[16]) 

ExD_RES=To*SGER_RES 

"BOMBA 2" 

SGER_B2=(M[6]*S[6]-M[5]*S[5]) 
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ExD_B2=To*SGER_B2 

"SHX" 

SGER_SHX=(M[7]*S[7]+M[15]*S[15])-(M[6]*S[6]+M[11]*S[11]) 

ExD_SHX=To*SGER_SHX 

"EVAPORADOR MT" 

SGER_EMT=(M[16]*S[16]-M[8]*S[8])-(Q_dot_refigerados/(T_refrigerados+273,15)) 

ExD_EMT=To*SGER_EMT 

"EJETOR LV" 

SGER_EJLV=M[10]*S[10]-(M[9]*S[9]+M[14]*S[14]) 

ExD_EJLV=To*SGER_EJLV 

"DEBT" 

SGER_DEBT=(M[13]*S[13]-M[12]*S[12]) 

ExD_DEBT=To*SGER_DEBT 

"EVAPORADOR BT" 

SGER_EBT=(M[14]*S[14]-M[13]*S[13])-(Q_dot_congelados/(T_congelados+273,15)) 

ExD_EBT=To*SGER_EBT 

"SEPARADOR DE LIQUIDO" 

SGER_SL=(M[11]*S[11]+M[12]*S[12])-(M[10]*S[10]) 

ExD_SL=To*SGER_SL 

"COMPRESSOR" 

SGER_COMP=(M[1]*S[1]-M[15]*S[15]) 

ExD_COMP=To*SGER_COMP 

"T 2 - 4 - 1 " 

SGER_T2= (M[2]*S[2])-(M[1]*S[1]+M[4]*S[4]) 

ExD_T2=To*SGER_T2 

"T 7 - 8 - 9 " 

SGER_T7= (M[8]*S[8]+M[9]*S[9])-M[7]*S[7] 
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ExD_T7=To*SGER_T 

"EXERGIA DESTRUIDA CICLO MEDIA E BAIXA TEMPERATURA" 

ExD_BMT=ExD_RES+ExD_B2+ExD_SHX+ExD_EMT+ExD_EJLV+ExD_DEBT+ExD_EBT+ExD_SL+ExD_COM

P+ExD_T2+ExD_T7 

"#### CICLO DE COLETOR SOLAR ####" 

"TANQUE" 

SGER_TANQUE=(M[30]*S[30]+M[28]*S[28])-(M[27]*S[27]+M[29]*S[29])-(-

Q_PERDAS_T/(T_ambiente+273,15)) 

ExD_TANQUE=To*SGER_TANQUE 

"AQUECEDOR" 

ex_COMB=PCI_COMB "ADOTA-SE QUE O PCI DO COMB É IGUAL A SUA EXERGIA QUÍMICA" 

ex_3031= (h[30]-h[31])-To*(s[30]-s[31]) 

ExD_AQ=M_COMB*ex_COMB+M[31]*ex_3031 

"COLETOR SOLAR" 

Tsol=5770 [K] "BELLOS 2017" 

Ex_SOL=QCOL*(1-(4/3)*(To/Tsol)+(1/3)*(To/Tsol)^4) 

ex_2829= (h[28]-h[29])-To*(s[28]-s[29]) 

ExD_CS=Ex_SOL+M[28]*ex_2829 

"EXERGIA DESTRUIDA CICLO COLETOR SOLAR" 

ExD_COL=ExD_CS+ExD_AQ+ExD_TANQUE 

"EXERGIA DESTRUIDA TOTAL" 

ExD_TOTAL=ExD_AT+ExD_BMT+ExD_COL 

"EFICIENCIA EXERGÉTICA" 

Ex_FUEL=M_COMB*ex_COMB 

Ex_FORNECE=Ex_SOL+Ex_FUEL+W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP 

eta_II=1-ExD_TOTAL/Ex_FORNECE 

"#### ANALISE AMBIENTAL E ECONOMICA ####" 

LAMBDA_ELE=0,090/1000 [kg/Wh] 
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LAMBDA_AQ= 0,20/1000 [kg/Wh] 

T_OPERA= 7200 [h/YR] "TEMPO DE OPERAÇÃO ANUAL" 

T_OPERA_DIA= 3000 [h/YR] 

T_OPERA_NOITE= 4200 [h/YR] 

N_VIDA= 15 [YR]  "VIDA ÚTIL DO SISTEMA EM ANOS" 

E_ANUAL_ELE=(W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP)*T_OPERA 

E_ANUAL_AQ=Q_COMB*T_OPERA_DIA "ENERGIA ANUAL"   

E_ANUAL_AQ_SEM_SOL= Q_COMB_NOITE*T_OPERA_NOITE 

"CALCULO DO TEWI INDIRETO" 

TEWI_IND=((E_ANUAL_ELE*LAMBDA_ELE)+(E_ANUAL_AQ+E_ANUAL_AQ_SEM_SOL)*LAMBDA_AQ)*

N_VIDA "Com coletor" 

TEWI_IND_SEM_SOL=((E_ANUAL_ELE*LAMBDA_ELE)+((Q_COMB_NOITE*T_OPERA)*LAMBDA_AQ))*

N_VIDA "Sem coletor ano todo" 

"CALCULO DOS CUSTOS DE OPERAÇÃO E AMBIENTAL" 

C_ELE=0,147/1000 [$/Wh] "AJUSTAR!!"  

C_COMB=0,07/1000 [$/Wh] 

C_CO2=90/1000 [$/kg] 

"CALCULO DA VAZÃO DE COMBUSTÍVEL SEM SOL" 

Q_COMB_NOITE=Q_GERADOR/eta_comb2   

m_sem_sol=Q_COMB_NOITE/PCI_COMB 

"CUSTO DE OPERAÇÃO" 

C_OPERA=(C_ELE*(W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP)*T_OPERA)+(C_COMB*Q_COMB*T_OPER

A_DIA)+(C_COMB*Q_COMB_NOITE*T_OPERA_NOITE) 

C_OPERA_SEM_SOL_ANUAL=(C_ELE*(W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP)*T_OPERA)+C_COMB*

Q_COMB_NOITE*T_OPERA 

"CUSTO AMBIENTAL" 

M_CO2=LAMBDA_ELE*(W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP) 

M_CO2_DIA= LAMBDA_AQ*Q_COMB 

M_CO2_NOITE=LAMBDA_AQ*Q_COMB_NOITE 
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M_CO2_ELE_ANO=LAMBDA_ELE*(W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP)*T_OPERA 

M_CO2_ANO= 

LAMBDA_AQ*Q_COMB*T_OPERA_DIA+LAMBDA_AQ*Q_COMB_NOITE*T_OPERA_NOITE  

M_CO2_ANO_SEM_SOL= LAMBDA_AQ*Q_COMB_NOITE*T_OPERA "SEM COLETOR E 

DESCONSIDERANDO ENERGIA ELÉTRICA" 

C_AMBIENTAL=C_CO2*M_CO2_NOITE*T_OPERA_NOITE+C_CO2*M_CO2*T_OPERA+C_CO2*M_CO2

_DIA*T_OPERA_DIA   

C_AMBIENTAL_SEM_SOL_ANUAL=C_CO2*M_CO2_NOITE*T_OPERA+C_CO2*M_CO2*T_OPERA 

"OPERANDO O ANO TODO SEM SOL"  

"CUSTO TOTAL" 

C_TOTAL=C_OPERA+C_AMBIENTAL  

C_TOTAL_SEM_SOL=C_OPERA_SEM_SOL_ANUAL+C_AMBIENTAl_SEM_SOL_ANUAL 

"OTIMIZAÇÃO MULTI-OBJETIVO: METODO DA SOMA PONDERADA DOS OBJETIVOS" 

{FOBJ=PESO*C_TOTAL+(1-PESO)*ExD_TOTAL} 

"OTIMIZAÇÃO MULTI-OBJETIVO: TOPSIS (The Technique for Order of Preference by Similarity to Ideal 

Solution) método de análise de decisão das soluções Pareto-ótimas" 

C_TOTAL_MIN=0  {98683,0 [$/yr]} 

ExD_TOTAL_MIN=0  {279559 [W]} 

FOBJ=((C_TOTAL-C_TOTAL_MIN)^2+(ExD_TOTAL-ExD_TOTAL_MIN)^2)^0,5 
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