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RESUMO

As mudancas climaticas tém se intensificado nas Ultimas décadas, com um aumento de cerca
de 80% nas emissdes de gases de efeito estufa entre 1971 e 2014, segundo o IPCC. O setor
de refrigeracdo 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 climatizacao e refrigeracdo, como os de
supermercados, sdo grandes consumidores de energia e utilizam fluidos refrigerantes que
podem ser prejudiciais ao meio ambiente, afetando a camada de ozonio e aumentando o
efeito estufa. Diante disso, a busca por solu¢des eficientes e sustentaveis, que utilizem fluidos
refrigerantes com menor impacto ambiental e incorporem energias renovaveis, é de grande
relevancia. Nesse sentido, foi proposto um novo ciclo de refrigeracdo em cascata que integra
ciclos de absorcdo e compressédo de vapor, utilizando ejetores, o fluido refrigerante R744
(CO,) e energia solar. O sistema proposto foi destinado a aplicagdes nesses supermercados,
contemplando dois pontos de evaporacao, um para refrigeracdo de alimentos congelados e
um para conforto térmico do ambiente. Nesse sistema proposto, foi realizada uma andlise 4E
(energética, exergética, econdbmica e de emissdes). Foram testados diferentes cenarios
solares, com variacdes na area dos coletores e nas temperaturas de operacao. Avaliando as
eficiéncias do sistema, as perdas energéticas, identificando as irreversibilidades associadas
e auxiliando compreender a distribuicdo de energia no sistema. Do ponto de vista econémico,
foram analisados os custos de operacado e os custos relacionados aos impactos ambientais,
permitindo uma andlise custo-beneficio para avaliar a viabilidade do projeto. A otimizacéo final
do sistema ajustou paréametros-chave para maximizar a eficiéncia e minimizar as
irreversibilidades, mostrando que a nova configuracdo € uma alternativa viavel e sustentavel
para o setor de refrigeracdo. Os resultados confirmam que o sistema proposto, pode melhorar
a eficiéncia e reduzir os impactos ambientais, contribuindo para um desempenho energético

superior em comparagado com sistemas convencionais.

Palavras-Chave: Refrigeracéo, absorcao, R744, andlise 4E, cascata, ejetor.



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
(CO,), 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 CO, 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 INTRODUCAO

Nas ultimas décadas, o mundo tem sido afetado pelas mudancas climaticas. De acordo
com Intergovernmental Panel on Climate Change (IPCC), a emisséo 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 emissdo 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 emissdo de gases do efeito estufa, tem aumentado a demanda pela refrigeracdo em
diversos setores tais como: alimenticio, farmacéutico e edificacdes. Além disso, de acordo
com Salehy et al. (2023), 20% da energia consumida no mundo € utilizada na producéo de
frio e que o IEA (2018) prevé um aumento para 37% em 2050.

Nesse contexto, 0os supermercados presentes em todo o mundo sdo ambientes que
consumem grandes quantidades de energia, sendo responsaveis por 3% a 4% do consumo
total de energia priméria nos paises 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 refrigeracdo, o que demostra a necessidade de melhoria da

eficiéncia energética de tais sistemas.

Os sistemas de climatizacdo e de refrigeracdo sédo responsaveis pela maior parte do
consumo de energia dos supermercados, independentemente de sua localiza¢cdo no Brasil
(Branco, 2010). A Associacdo Brasileira das Empresas de Servigos de Conservacdo de
Energia (ABESCO) informa que a porcentagem de consumo de energia elétrica do sistema
de refrigeracdo de um supermercado no Brasil esta 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
climatizacéo e de refrigeracdo dos supermercados é elevada e que, de acordo com Panesi
(2008), os supermercados operam com margens de lucro consideradas pequenas, percebe-

se a importancia dos custos da refrigeracéo nos negocios do setor.

Além do consumo de energia, os sistemas de climatizacdo e de refrigeracdo desses
ambientes utilizam fluidos refrigerantes que geram poluicéo, emitindo gases na atmosfera que

destroem a camada de 0z0Onio e contribuem para o efeito estufa (Fraccaro, 2007).
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A comunidade internacional tem feito esforcos para proteger o meio ambiente, evitando
a destruicdo da camada de o0z6nio e reduzindo o efeito estufa. Segundo Andrade (2008),
visando mitigar as mudancas climaticas através de acgdes coletivas foram propostos
protocolos internacionais. Como exemplo, estdo os protocolos Montreal (1987) e Kyoto (1997)
que propuseram medidas para restricdo da emissédo de gases poluentes, incentivaram o uso
de fontes renovaveis de energia e a cooperacdo no compartilhamento de informacdes sobre

novas tecnologias (Silva, 2009).

Dessa forma, a busca por sistemas de climatizacdo e de refrigeracdo mais eficientes,
que utilizam fluidos refrigerantes menos agressivos ao meio ambiente ou que incorporem o

uso de energias renovaveis sdo de interesse da sociedade.

Surgiu-se entdo a indiscutivel necessidade de conhecer melhor o funcionamento dos
sistemas de refrigeracdo em busca de analises para o aperfeicoamento dos projetos visando
uma reducdo no consumo de energia, uma possivel melhora na rentabilidade financeira e um

menor impacto ambiental.

Dentre as possiveis solu¢des, destaca-se o sistema de refrigeracao integrado absorgao-
compressao de vapor. Trata-se de um ciclo de refrigeracdo em cascata, no qual um ciclo de
absorc¢éo (ciclo de alta temperatura) esta interligado a um ciclo de compresséo de vapor (ciclo

de baixa temperatura).

Nesse arranjo, € possivel utilizar para o ciclo de baixa temperatura o fluido refrigerante
R744 (CO,), um fluido que, além de possuir um reduzido efeito estufa se comparado com os
demais, apresenta um bom desempenho. O sistema de refrigeracdo integrado absorcao-
compressao de vapor ainda pode incorporar elementos que melhoram seu desempenho,
sendo um deles o ejetor. Além disso, nos sistemas de absorcao é possivel a integragdo com

fontes renovaveis de energia, como a solar.

Com a utilizagdo do ejetor em sistemas de refrigeracédo, é possivel reduzir parte das
irreversibilidades causadas pelo processo de estrangulamento no dispositivo de expanséo.
Dessa forma, o presente trabalho visa realizar andlises energética, exergética, ambiental e
econbmica de um sistema de refrigeracdo integrado absorcdo-compressdo de vapor que

utiliza ejetores e o fluido refrigerante R744.
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1.1 Objetivos

7

O objetivo geral deste trabalho € realizar uma andlise 4E (energética, exergética,
econdmica e de emissdes) de um sistema de refrigeragéo integrado absorcdo-compresséo de
vapor que utiliza ejetor e o fluido refrigerante R744.

Os objetivos especificos sado:

1. Propor uma nova configuragdo de um sistema de refrigeragdo em cascata com
utilizacdo de ejetores e energia solar.

2. Desenvolver um modelo matematico para simulagdo de um sistema de refrigeracao
cascata absorgdo-compresséo de vapor e valida-lo;

3. Avaliar os aspectos energético, exergético, econdbmico e de emissdes do sistema
proposto (andlise 4E);

4. Realizar a otimizacdo do sistema.
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2 REVISAO DA LITERATURA

Esta revisdo apresenta a fundamentacao tedrica e a revisdo bibliografica deste trabalho.
Conceitos a respeito de sistemas de refrigeracao, refrigeracdo por compressao de vapor,
refrigeracdo por absorcdo, sistemas integrados de refrigeracdo por absorcdo e
compressao de vapor, fluidos refrigerantes, ejetores, analise termoeconémica e ambiental

e estudos atuais com conclus@es a respeito desses assuntos.

2.1 Fluidos refrigerantes

A preponderéncia dos equipamentos empregados em sistemas de refrigeracdo
fundamenta-se, em sua maioria, na compressédo de vapor de um fluido refrigerante. Esses
fluidos desempenham um papel crucial na regulagdo térmica e no desempenho, sendo a sua
compressao e expansao aspectos essenciais para o funcionamento adequado desses

sistemas.

Existem muitos fatores que afetam a escolha de um refrigerante para uma dada
aplicacdo. Devem ser considerados aspectos termodindmicos, quimicos, seguranga, impacto
ambiental, custo e disponibilidade no mercado. Um ponto importante para os fabricantes de
sistemas de refrigeracao reside nas modificacfes necessarias nos processos de construgcéo
e producdo 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
emissbes associadas aos sistemas de refrigeracdo corresponderam a 7,8% do total de
emissdes de gases do efeito estufa, sendo este impacto ao meio ambiente é ocasionado por
emissoOes diretas e indiretas. As emissdes diretas representam 37% do total e ocorrem pelo
vazamento do fluido refrigerante e sdo mensurados por calculo da emissao equivalente de
CO.. Ja as indiretas representam 63% das emissdes equivalentes de CO, e ocorrem pela
geracgdo dos gases do efeito estufa associados a geragéo e a transmissao da energia elétrica

consumida.

O Quadro 1, apresentado por Polonara et al. (2017), resume as aplicacdes dos
principais fluidos refrigerantes e as possiveis tendéncias para substituicdo. E possivel
observar que as misturas entre refrigerantes se mostram promissoras para uso futuro em

sistemas de refrigeracdo, além da utilizacdo do CO, (R744).
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Tabela 1 - Cenario geral do uso de fluidos refrigerantes em funcdo das aplicacbes

CO2e
Setor CFCs | HCFCs HFCs HCs . HFOs puros HFOs mistura
Amonia
Refrigeracéo _
) R12 - R134a R600a | Aménia R1234yf R450A, R513A
Doméstica
R134a, CO2
. R450A,R448A,R444B,
Refrigeracéo R12, R404A, R600, R1234yf,
) R22 R442A,R455A,R450A,
Comercial R502 R407A, R290 R1234ze(E)
R513A,R448A,R449B
R407F Amodnia
R134a,
. R450A,R448A,R444B,
Refrigeracédo R410A
R290, R446A,R455A,R447A,
em - R22 CO2 R134yf
R1270 R447B,R448A,R449A,
Transportes
R407C R450A, R513A...
) . R450A,R444B,R455A
Refrigeracao R1270, | Amonia,
- R22 R134a R1234yf R446A,R447A,
Industrial R290 CO2
R447B,R448A,R449A
Bombas de R450A,R444B,R455A
Calor para R290, Amonia, R1234yf, R446A,R447A,
] - R22 R134a
aquecimento R600a CO2 R1234ze(E) R447B,R448A,R449A,
de agua R513A
R134a, R450A,R444B,R455A
Ar R32, R446A,R447A,
o R12 R22 R290 CO2 R1234yf
Condicionado R410A, R447B,R448A,R449A,
R407C R513A
R22,
R123 R134a, R450A,R444B,R455A
Chil R12, R404A, R290, Amobdnia, R1234yf, R446A,R447A,
iller
R11 HCFO- | R410A, R1270 CO2 R1234ze(E) R447B,R448A,R449A,
1233zd | R407C R513A
(B)
Ar R134a,
Condicionado R12 - R410A, - CO2 R1234yf R450A, R513A
veicular R407C
Legenda:

Laranja - Uso historico
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 decorréncia do cronograma de reducéo e eliminacdo 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
ozbnio e ao aquecimento global. Os autores evidenciaram as propriedades do CO; (R744),
como a néo inflamabilidade, baixa toxicidade e a grande disponibilidade no mercado. Além
disso, eles mencionaram que as aplicagfes dos sistemas com CO; sdo abrangentes, ja que
eles podem ser utilizados tanto para refrigeragéo industrial quanto para refrigeragéo comercial

e também para o condicionamento de ambientes.

Segundo Sharma et al. (2014), utilizando sistemas em cascata com fluido refrigerante
CO,, que possui um menor risco no vazamento, o impacto ambiental direto teria uma reducéo

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

Segundo o Brasil (2010), em aplicagbes comerciais para supermercados, o CO
normalmente opera, no ciclo de baixa, com temperatura de condensacao variando de —15 °C
a -5 °C, enquanto sua evaporacgdo varia de —40 °C a —25 °C, atendendo assim a maioria dos
sistemas de congelados. Por outro lado, a amdnia, ciclo de alta, evapora no trocador de calor
cascata numa faixa que varia de —20 °C a —10 °C e sua temperatura de condensagédo ocorre
entre 30 °C e 40 °C.

Getu e Bansal (2008) realizaram uma andlise termodindmica de um sistema de
refrigeragdo em cascata, com objetivo principal de otimizar a temperatura de evaporacéo e
vazao massica e, assim, obter o COP maximo do sistema que opera a —-50°C na evaporacao
e 40°C na condensacéo utilizando R717/R744. Os autores avaliaram os parédmetros de
temperatura de condensacao, sub-resfriamento e superaguecimento nos circuitos de alta e
baixa temperatura, além da diferenca de temperatura no trocador de calor cascata. Uma
andlise de regressao multilinear foi empregada para desenvolver expressdes 6timas para 0s
parametros mencionados. Os autores concluiram que o COP do sistema aumenta quando a
temperatura de condensacédo diminui e a de evaporagdo aumenta, atingindo um valor maximo
de 1,3. Constataram também no estudo que as vazdes massicas reduzem com o aumento da
diferenca de temperatura no condensador em cascata, o que acarreta também na diminuicao
do COP do ciclo. Vale ressaltar que os autores apontaram que 0s sistemas de refrigeracédo
em cascata de dois estagios sdo adequados para aplicacdes industriais de camaras
frigorificas 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
expansao em ciclos de refrigeracdo, baseados na compressao de vapor com R744 sdo
substancialmente superiores quando contrastadas com aquelas que ocorrem com fluidos de
pressdo critica mais reduzida, como o R134a e R410A. Isso se deve a discrepancia na
entalpia no evaporador entre esses dois Ultimos fluidos, a qual € mais ampla em comparacao
com o0 R744. Os autores enfatizam que tais perdas se ampliam ainda mais quando o ciclo
funciona em regime transcritico e mencionam a possibilidade de atenuacdo dessas perdas
por meio da inclusdo de um ejetor no ciclo, o que resultaria na otimizagdo do desempenho
operacional. Conclui-se também que, devido a esses fatores, o0 R744 tem baixa eficiéncia
guando comparados a estes outros fluidos.

Nota-se entéo que o fluido refrigerante R744 (CO;) é uma alternativa ambientalmente
amigavel que esta sendo cada vez mais utilizada em sistemas de refrigeracado e climatizagao.
Ao contrario de outros refrigerantes convencionais, como os hidroclorofluorocarbonetos
(HCFC) e os hidrofluorocarbonetos (HFC), o CO, ndo contribui para a deplecdo da camada
de ozbnio ou para o aquecimento global, o que o torna uma opc¢ao atrativa para reduzir o
impacto ambiental. O CO; tem propriedades de transferéncia de calor e capacidade de
refrigeracdo adequadas para uso em sistemas de refrigeracéo e ar-condicionado, apesar de
apresentar certos desafios técnicos e eficiéncia inferior quando comparado a outros fluidos do

mercado, principalmente quando utilizados em ciclos transcriticos.

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

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

e Calor latente de evaporacdo precisa ser tdo elevado quanto possivel para
minimizar os fluxos de massa. Isto reduz a entrada de poténcia no sistema.

e Calor especifico precisa ser tdo reduzido quanto possivel na fase liquida para
incrementar o grau de sub-resfriamento. Também, o calor especifico da fase
vapor deveria ser grande para reduzir a regido de superaquecimento.

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

aumenta com o aumento do peso molecular.



2.2 Ciclos de refrigeracao simples

Nesta secao sdo apresentados de forma sucinta a fundamentacgéo teorica para os

ciclos de refrigeragdo abordados neste trabalho.

2.2.1 Ciclo ideal
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O ciclo de refrigeracdo de Carnot, representado Figura 1, é totalmente reversivel e

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

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

padrdo de comparacao para os ciclos reais. (Cengel e Boles, 2013).

Figura 1 - Ciclo de Carnot Reverso.
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Fonte: Adaptado de Cengel (2012).

2.2.2 Ciclo de compressao de vapor

No ciclo real de refrigeracdo por compressdo de vapor, mostrado na Figura 2, o

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

isoentropicamente até a pressado do condensador. Apds a compressao, 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 rejeitara calor. No condensador, o
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refrigerante rejeita calor isobaricamente e muda do estado de vapor superaquecido para
liquido saturado (processo 2-3). Em seguida, o refrigerante liquido é estrangulado
isoentalpicamente, 0 que reduz sua pressdo até a pressado do evaporador. Durante esse
processo, sua temperatura fica menor que a do espaco refrigerado (processo 3-4). O fluido,
agora uma mistura saturada, absorve calor do ambiente a ser refrigerado até que todo o
liquido evapore e o refrigerante atinja o estado de vapor saturado (processo 4-1). O vapor

saturado entdo entra novamente no compressor, reiniciando o ciclo.

Figura 2 - Ciclo de Refrigeracdo de Compresséao de Vapor.
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Fonte: Adaptado de Cengel, 2012.

Segundo Stoecker e Jones (1985), os ciclos reais devem ser construidos de tal modo
gue se aproximem o maximo possivel do ciclo de refrigeracdo de Carnot, que é o ciclo de
refrigeragdo com maior desempenho. Entretanto, existem as irreversibilidades no ciclo de
refrigeragéo que incluem perdas durante a compresséo, expansao, transferéncia de calor nos
trocadores e processos quimicos associados, impactando o desempenho do sistema.
Algumas irreversibilidades comuns sédo perda de carga no escoamento do refrigerante,

transferéncia de calor entre o refrigerante e os ambientes.
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2.2.3 Ciclo de absorcao de vapor

Tendo em vista os problemas ambientais causados pelos ciclos convencionais de
compressao de vapor, alternativas que tornem o0s sistemas mais sustentaveis sao muito
esperadas. Novas tecnologias de refrigeracdo tém surgido com pesquisas relacionadas a
utilizacdo do calor perdido e de fontes renovaveis. Dentre 0s avancos dessas tecnologias,
cita-se a substituicdo dos fluidos refrigerantes que reduzem os danos ambientais e 0 consumo
de energia (Nikbakhti et al., 2020). Nesse sentido, a refrigeracédo por absor¢céo, que implica
na absorcéo do fluido refrigerante por um meio de transporte, podendo ser um outro fluido ou
uma substancia que forme uma solucdo liquida, é uma alternativa sustentavel para os

sistemas de refrigeracgéo.

Nesse sistema, o par de fluidos mais utilizado € 4gua-amodnia. Neste caso a aménia é o
fluido refrigerante e a agua o fluido absorvedor. Outros sistemas comuns sdo agua-brometo
de litio e agua-cloreto de litio, sendo a agua o fluido refrigerante. Tais sistemas se tornam
economicamente atrativos se houver uma fonte de energia térmica de baixo custo e acessivel
com temperaturas entre 100°C e 200°C, sendo que esta fonte pode ser desde gas natural,

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

O sistema de absor¢éo € similar ao de compresséo de vapor, porém o compressor €
substituido por um mecanismo mais complexo composto, basicamente, por um absorvedor,
uma bomba, um gerador, uma valvula e um regenerador. Na Figura 3 é apresentado um ciclo
de absor¢do que consiste em quatro partes principais: o gerador, o condensador, 0

evaporador e o absorvedor.

O evaporador recebe calor, vaporizando o fluido refrigerante. No absorvedor, o vapor é
absorvido pelo fluido secundario e a solugéo liquida é resfriada. Em seguida, a solucdo é
bombeada para o gerador, onde o fluido refrigerante é separado termicamente e é enviado ao
condensador. O fluido refrigerante na fase liquida na saida do condensador se expande para
uma pressao menor por meio do dispositivo de expansao e flui de volta para o evaporador.
Ao mesmo tempo, a solugédo 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 refrigeracao por absorcédo a) Maquina de refrigeracéo por absorcéo.
b) Esquema geral ciclo de absorcao.
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Fonte: Adaptado de Nikbakhti et al., (2020).

O estudo realizado por Mussati et al. (2016) envolveu a aplicagdo de programagado néo
linear para otimizar sistemas de refrigeracéo por absor¢ao de LiBr-H2O. O objetivo era otimizar
tamanhos e condigcBes operacionais para uma capacidade de resfriamento especifica,
minimizando a taxa de perda de exergia, a area de transferéncia de calor e o custo anual do
sistema. Duas solucdes otimas foram identificadas: uma minimizando a taxa de perda de
exergia e outra a area de transferéncia de calor, proporcionando limites "tedricos" e "praticos".
A distribuicdo 6tima da area de transferéncia de calor foi analisada, revelando um valor
"pratico" que melhorou significativamente os limites superiores para a otimizacdo econdmica
em comparacdo com a solucdo tedrica. Um estudo de caso para uma capacidade de
refrigeracdo 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 area de transferéncia de calor e para a perda de exergia quando o
custo foi minimizado. A andlise econdmica revelou que aproximadamente trés quartos do
custo anual total correspondem as despesas de capital, sendo o gerador e o evaporador

responsaveis por cerca de 70% desses custos.

Na Figura 4 é apresentada a distribuicdo 6tima dos custos totais anuais. (a) Contribui¢éo
para o custo anual total; (b) Contribuicdo das unidades de processo para o CAPEX; (c)
contribuicdo das empresas de aquecimento e refrigeracdo para o OPEX. O indice CAPEX
(Capital Expenditure) refere-se aos investimentos de aquisicdo em bens de capital, como
equipamentos e instalacdes, enquanto o indice OPEX (Operational Expenditure) abrange os

custos operacionais recorrentes necessarios para manter as operacfes diarias, como
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manutencao e energia. As siglas e suas associacdes sendo Gen-gerador, Evap-evaporador,

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

Figura 4: Custos em refrigeracao.
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Fonte: Adaptado de Mussati et al. (2016).

2.3 Ciclo de refrigeracdo em cascata

Nos sistemas em que o mesmo fluido refrigerante passa pelos estagios de alta e baixa
pressao, valores elevados de pressdo e volume especifico podem causar problemas. O
volume especifico do vapor de refrigerante na aspiracdo do compressor depende da
temperatura de evaporacao, que, quando € muito baixa, eleva o volume especifico, o que
implica em um compressor de capacidade volumétrica elevada. Se um fluido refrigerante for
escolhido de tal modo que a pressao de evaporagado seja superior a atmosférica, a pressao
de descarga pode assumir valores elevados a ponto de exigirem vasos e tubulacdes de
paredes refor¢cadas. Uma solugéo para este problema é mostrada na Figura 5, na qual dois
ciclos de refrigeracdo por compressao de vapor estdo conectados por um trocador de calor.
Este sistema que conecta dois ou mais ciclos de refrigeracdo é comumente chamado de

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

Dessa forma, em aplicacbes industriais em grande escala ou que necessitam de
condi¢cbes de operagdo com temperaturas baixas, menores que -30°C por exemplo, seriam

impraticaveis com ciclos simples de compressdo de vapor ou de absor¢do. Abaixo desta
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temperatura, os ciclos simples se tornam ineficientes e com alto custo de operacdo. Assim,
para aplicacdo em sistemas com temperaturas menores que -30°C, é necessaria a utilizacéo
de mais de um estagio de refrigeracéo, ou seja, ciclos de refrigeracdo em cascata (Cengel e
Boles, 2004; Dincer e Kanoglu, 2010).

Os sistemas em cascata sdo compostos por ciclos de alta e baixa temperatura,
interligados por um trocador de calor que permite a utilizacdo de dois fluidos refrigerantes
diferentes, cada um operando em suas faixas de pressao e temperatura ideais em um mesmo

sistema de refrigeracdo (Gullo; Tsamos; et al., 2018)
Como vantagens do uso destes sistemas pode-se citar:

e A possibilidade da utilizacdo de fluidos refrigerantes distintos, ou seja, os fluidos
refrigerantes podem ser diferentes e otimizados para cada circuito evitando pressdes
muito elevadas ou muito baixas;

¢ Aintegracdo entre sistemas de refrigeracdo distintos, tais como o ciclo de absorc¢éo-

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

Figura 5 - Sistema de refrigeracdo em cascata.
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Quando o ciclo de refrigeracdo em cascata, conforme descrito anteriormente, interliga
um ciclo de compresséo de vapor com um ciclo de absorc¢éo, como demonstrado na Figura 6,
ele é denominado Sistema Integrado de Refrigeracdo Absor¢cdo-Compressdo de Vapor
segundo Jain et al, (2016). Para Nikbakhti et al., (2020), os ciclos de absor¢cédo e compresséo

integrados podem apresentar maior eficiéncia energética se comparados com ciclos simples.
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No estudo realizado por Cimsit e Ozturk (2012), o ciclo de refrigeracdo em cascata de
compressao-absor¢cdo foi analisado e simulado com a utilizagdo de seis diferentes
combinacdes de pares de fluidos refrigerantes. Em um dos casos, o ciclo de compressao-
absorcao de estrutura mais complexa foi utilizado com o par de fluidos refrigerantes LiBr-H,O
e NHs-H20, entdo, sob as mesmas condi¢des, a capacidade de refrigeracdo e aplicacao foi
comparado com o classico ciclo de compressao de vapor. Os resultados mostraram uma
reducdo de 48 a 51% no consumo de energia elétrica quando utilizados os fluidos LiBr-H2O e

NHs-H2O, respectivamente.

Figura 6 - Imagem esquemadtica do ciclo de refrigeracdo em cascata de compressao —
absorcéo.

GERADOR
17
~

C
CONDENSADOR C
. 18
13
4 84 Y9
CICLO DE
&) ves ABSORGAO TR ASOLUGAOD

TROCADOR DE CALOR

CASCATA 19
| -
4 20
ABSORVEDOR
1
CICLO DE COMP.
VEBT DE VAPOR

COMPRESSOR

2 EVAPORADOR

A

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

Dixit et al. (2017), realizaram um estudo de um ciclo de refrigeracéo integrado composto
de dois estagios de absorcdo e um estagio de compressao em cascata. O sistema proposto
foi comparado, segundo os pontos de vista energético, exergético, ambiental e econémico, a
um sistema de refrigeracdo por compresséao de vapor equivalente. As analises demonstraram
gue o ciclo estudado resultou em uma reducéo de 89,3% no consumo de energia elétrica e
uma reducdo de 112,6 ton/ano para 12,1 ton/ano em emissfes de CO.. A otimizacdo também

foi realizada com o objetivo de minimizar o custo anual de operacédo da planta, que inclui o
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custo exergético do combustivel, o custo de investimento inicial, custos de manutencao e
custos relativos as emissfes de CO,. O estudo demonstrou que o custo anual ficou 21,6%
menor em relacdo ao ciclo de compresséo equivalente, que foi reduzido em 18,2% apos
realizada a otimizacdo do sistema. Os resultados deste estudo reafirmam a importancia de
pesquisas nesse topico, pois ainda é possivel reduzir consideravelmente os custos com

energia elétrica e os danos ambientais.

Turgut E Turgut (2018) realizaram uma investigacdo comparativa e otimizacao
multiobjetivo de um sistema de refrigeracéo por absor¢cdo-compressao de vapor em cascata
operando com diferentes refrigerantes no ciclo de compressdo de vapor. Os fluidos
refrigerantes utilizados na compressao foram R1234yf, R134a, R717 e R290. Os autores
apontam que a aplicacao de sistemas hibridos em cascata ndo s6 economiza energia elétrica,
como também evita que gases téxicos 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 emissdes de
carbono. A segunda perspectiva relaciona-se a parte termodindmica por meio da analise da
eficiéncia exergética. A analise cujo objetivo era a investigacdo econémica identificou que o
sistema operando com o refrigerante R717 no ciclo de compressédo apresentou 0 menor custo
anual total, de US$ 9.640,38 por ano, que é 11,2% menor que o encontrado no caso base. Ja
o sistema operando com o refrigerante R1234yf no ciclo de compressao apresentou 0 maior
custo anual total, de US$ 10.865,74 por ano. A analise, cujo objetivo era a investigacado
termodinamica, identificou que o sistema operando com o refrigerante R290 no ciclo de
compressao apresentou a maior eficiéncia de segunda lei, de 41%, ja o sistema com R134a

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

Carvalho (2019) em sua dissertacdo de mestrado realizou uma anélise comparativa
entre dois sistemas de refrigeracdo, o primeiro sistema em cascata por compresséo de vapor
e 0 segundo sistema integrado por absorcdo e compressdo de vapor. A analise
termoeconémica compara 0s sistemas sob aspectos energéticos, exergéticos, econdmicos e
ambientais. O autor traz em seu estudo uma tabela, em que resume os trabalhos mais

relevantes de sistemas de refrigeracdo em cascata.

Na Tabela 2 é apresentado o resumo de estudos de sistemas de refrigeragdo em
cascata e observa-se reducdes no consumo de energia, reducdes nos custos e aumentos nos

coeficientes de desempenho.
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Tabela 2 - Resumo de estudos bibliograficos de refrigeracdo em cascata

Autor

Ano

Resultado

Da Silva et al.

2012

Reducao do consumo de energia elétrica, do SRCCV em relacao
ao sistema convencional, variando de 13 a 24%.

Jain et al.

2013

O resultado obtido foi uma reducdo de 61% no consumo de
energia elétrica a um e um aumento de 155% no COP do
SIRACV em relagdo SRCCV.

Ma et al.

2014

Aumento de 2,3% no COP do sistema otimizado em relacdo ao
caso base.

Jain et al.(A)

2015

O estudo chegou a uma conclusdo de uma reducdo de custo
anual do sistema de 11,9% com 22,4% na reducao de custos de
investimento para o caso base.

Boyaghchi

2016

Em um estudo relacionado a utilizacdo de fluidos refrigerantes
para o SIRACV, ficou 21,6% menor em relacdo ao aspecto
econdmico o fluido mais eficiente foi 0 R1234ze com um custo
total anual de operagdo de US$ 7016/ano.

Dixit et al.

2017

O estudo demonstrou que o custo anual de operagdo do
SIRACYV, ficou 21,6% menor em relacdo ao ciclo de compressdo
equivalente, que foi reduzido em mais de 18,2% ap0s realizada
a otimizacao do sistema.

Turgut e Turgut

2018

Em um estudo relacionado a utilizacdo de fluidos refrigerantes
para para o SIRACV, a andlise cujo objetivo era a investigacao
termodin@mica identificou que o sistema operando com o
refrigerante R290 no ciclo de compressado apresentou a maior
eficiéncia de segunda lei, de 0,41 ja o sistema de R134a foi o
sistema com a pior eficiéncia de 0,38.

Tan Et al.

2023

Com os resultados € possivel observar que a aplicacdo
cooperativa do trocador de calor fracionado acoplado ao ejetor
bifasico aumenta o0 COP do FACRC-TPE e obtém menor
temperatura de refrigeracéao.

2.4 Ejetor

Fonte: Adaptado de Carvalho (2019).

O ejetor é um dispositivo sem partes méveis que, em sistemas de refrigeracdo, pode

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

substituindo-o e permitindo a reducao de trabalho mecanico, o que leva a economia de

energia. Na segunda, ele é utilizado para recuperar o trabalho dissipado pelo fluido
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refrigerante ao passar pelo dispositivo de expansdo, melhorando assim, o coeficiente de
desempenho em sistemas de refrigeracao por compressao de vapor (Tashtoush et al., 2019).
Dessa forma, adicionar um ejetor ao sistema pode ndo apenas melhorar efetivamente o COP

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

O ejetor utiliza a energia cinética de um fluido de alta pressédo (muitas vezes vapor de
alta presséo) para aumentar a pressdo de um fluido de baixa pressao (geralmente vapor ou
liquido refrigerante). O fluido de alta presséo é introduzido em uma &rea de se¢éo convergente
do ejetor. A alta velocidade do fluido motriz cria uma area de baixa pressédo na garganta do
ejetor. O fluido a baixa presséo é aspirado para dentro do ejetor pela area de baixa presséo
criada na garganta do ejetor, devido ao efeito de arraste causado pelo fluido motriz em alta
velocidade. Depois que o fluido de baixa pressao é aspirado, ele é misturado com o fluido
motriz e conduzido para uma area de secao divergente. Nessa regido, a velocidade diminui,
mas a pressao aumenta, resultando em um aumento na pressao do fluido (Génier; Junior,
2013).

O aumento da pressdo obtido no ejetor permite que o fluido refrigerante de baixa
pressdo seja comprimido sem o0 uso de compressores mecanicos tradicionais, tornando-o
mais econémico. Esses dispositivos tém varias aplicacdes, incluindo sistemas de refrigeracao,
sistemas de vacuo, controle de poluicao, sistemas de combate a incéndio, entre outros. No
contexto de sistemas de refrigeracao industrial, o uso de ejetores pode melhorar a eficiéncia
energética e reduzir o consumo de energia em comparacdo com sistemas tradicionais que

utilizam apenas com compressores mecéanicos Souza (2024).

Os sistemas em cascata na refrigeracdo podem ser melhorados ao utilizar um
dispositivo que tem potencial de aumentar o desempenho e de reduzir os consumos de
energia na refrigeracdo. O ejetor, segundo Li et al. (2014) pode atuar substituindo o
compressor ou como dispositivo de expansdo ao recuperar as perdas do processo de
estrangulamento, assim, este componente tem sido uma alternativa promissora para reduzir
as irreversibilidades geradas nos dispositivos de expansdo. Dessa forma, diversos artigos
apresentam o ejetor implementado em sistemas de refrigeracdo cascata, no qual séo
avaliados tanto as propriedades termodinamicas e o consumo de energia, quanto as outras

caracteristicas associadas ao processo.

Bellos e Tzivandis (2018) realizaram um estudo no qual utilizaram um ejetor em um ciclo
de refrigeracdo por absorcado operando com LiBr-H,O que é acionado por coletores solares
de calha parabdlica. Utilizando uma fonte renovavel de energia para aquecer parte do sistema,

observaram alteracdes no coeficiente de desempenho (COP). Com o ejetor, o ciclo de
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absorcédo apresentou maior desempenho em relacdo ao sistema convencional, sendo que
apenas para o cenario operacional com temperatura do evaporador de 5°C e temperatura do
condensador de 30°C, o sistema convencional € mais eficiente com desempenho de 3,03%

de diferencga.

Na Figura 7, € mostrada a geometria de um ejetor, dividido em quatro partes: a primeira
regidao “cdmara de succdo” do bocal que inclui o bocal primario convergente-divergente e o
duto de sucgdo para o fluido secundario, segunda regido “camara de mistura” que inclui uma
camara onde acontece a mistura dos fluxos primario e secundario, terceira regido “secéo de
area constante” na qual o fluxo misturado sofre choques transversais, e a quarta regiao
"Difusor” do difusor, na qual o fluxo experimenta um incremento de presséo até uma pressao

intermediaria que situa-se entre as pressfes do vapor primario e secundario.

Figura 7 - Esquema de um ejetor.
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Fonte: Adaptado de Bellos; Tzivanidis (2018)

Elbel e Lawrence (2016) realizaram uma revisédo dos desenvolvimentos em tecnologias
de ejetores e, dentre os levantamentos dos autores, € valido 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 estd sendo usado. Fluidos com maiores irreversibilidades ou
estrangulamento (diferenca entre expansao isentropica e isentalpica) no dispositivo de
expansao do ciclo oferecem maior oportunidade de melhoria. Fluidos com uma vazao massica
maior para uma determinada capacidade também podem se beneficiar da recuperacao do
trabalho de expanséo, pois uma vazao méassica maior também aumenta a irreversibilidade
total no dispositivo de expansdo. No geral, o CO, tem perda de estrangulamento
significativamente maior em comparacdo com fluidos de baixa presséo, especialmente em

temperaturas ambientes elevadas, onde um ciclo de CO, operaria no modo transcritico. 1sso
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significa que o CO; tem uma oportunidade muito maior de melhorar o COP ao usar um

dispositivo de recuperacéo de trabalho, como um ejetor.

Tan et al (2023) propdem o ciclo de refrigeracdo em cascata automatica fracionada
acoplado ao ejetor bifasico (FACRC-TPE) utilizando R1150/R600a, considerado
ecologicamente correto, Figura 8. Neste ciclo, o ejetor bifasico é substituido por uma valvula
borboleta na passagem do fluxo liquido do fundo do separador, visando recuperar o trabalho
de expanséo e reduzir o consumo de energia. Além disso, emprega-se um trocador de calor
de fracionamento para a purificacdo de componentes de baixo ponto de ebulicdo. O
desempenho e as irreversibilidades deste sistema sdo comparados com o ciclo de
refrigeracdo em cascata automatica ndo fracionada com ejetor bifasico (UACRC-TPE) e o
ciclo de refrigeracdo em cascata automéatica fracionada acoplado ao ejetor bifasico
convencional (FACRC).

Figura 8 — Ciclos: (a) O ciclo de refrigeragdo em cascata automéatica fracionada acoplado ao
ejetor bifasico (FACRC-TPE); (b) O ciclo de refrigeracdo em cascata automatica (ACRC); (c)
Ciclo de refrigeracdo em cascata fracionada.
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Os maiores coeficientes de desempenho (COP) em FACRC-TPE e FACRC séao
observados com uma fracdo de massa de R1150 de 0,33. O COP maximo de 0,572 em
FACRC-TPE é 0,075 superior ao de FACRC, enquanto UACRC-TPE alcanca seu COP
maximo de 0,515 com uma fracdo de massa de R1150 de 0,43. Como a fragdo massica R1150
varia de 0,29 a 0,48, o COP médio do FACRC-TPE é 10,57% maior que o da UACRC-TPE, e
€ 15,18% maior que o do FACRC. Os resultados indicam que a integracdo do trocador de
calor fracionado ao ejetor bifasico aumenta o COP do FACRC-TPE, resultando em
temperaturas de refrigeracdo mais baixas. Os COP médios sdo superiores nos sistemas que

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

Souza (2024) em sua dissertacéo "Andlise Termodinadmica e Otimizac¢éo de um Sistema
de Refrigeragdo em Cascata Modificado Utilizando Ejetores Bifasico e Fluidos com Baixo
GWP", analisa sistemas de refrigeracdo em cascata para aplicagbes de resfriamento de
baixas temperaturas. A pesquisa visa aumentar a eficiéncia termodinamica e reduzir o impacto
ambiental, utilizando ejetores bifasicos e fluidos refrigerantes com baixo Potencial de
Aquecimento Global (GWP).

O estudo desenvolve um modelo termodindmico de um sistema de refrigeragdo em
cascata modificado com ejetor bifasico, avaliando diferentes refrigerantes de baixo GWP,
como R1234yf, R290, NH3, R1234ze e CO2, em condi¢bes de alta e baixa temperatura. A
metodologia envolveu a simulacdo no software MATLAB e otimizacao utilizando o método de
enxame de particulas (PSO) para minimizar a destruicdo 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 destruicdo de exergia.

A pesquisa conclui que o uso de ejetores bifasicos em sistemas de refrigeracdo em
cascata pode reduzir irreversibilidades e melhorar a eficiéncia energética, com impactos
significativos no desempenho do sistema conforme variam os fluidos refrigerantes e as
condi¢bBes de operacdo. A analise também destaca que a geometria do ejetor e a eficiéncia

dos bocais sao fatores criticos para otimizagéo e desempenho do sistema.

2.5 Ciclos de absorgcéo com ejetor

Abed et al., (2015) investigaram a melhoria do desempenho de um ciclo de refrigeragédo
por absorcdo com ejetor, utilizando uma mistura de NHs/H.O, ao implementar duas

modificagcfes principais: a reorganizacdo das linhas de fluxo da solugéo, que otimiza a troca



34

de calor entre o gerador e 0 absorvedor, e a inclusdo de um trocador de calor do refrigerante
(RHE) entre o evaporador e o tanque de flash. O ejetor € essencial para aumentar o
coeficiente de performance (COP) do sistema, pois permite a utilizacdo de energia térmica em
temperaturas elevadas e melhora a eficiéncia do ciclo ao operar em trés niveis de pressao.
As modificacBes 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 absorcdo com ejetor para aplicacbes industriais e comerciais,

promovendo a eficiéncia energética e a sustentabilidade.

Jafarmadar et al. (2017) tratam da simulagdo termodindmica e andlise da primeira da
segunda leis em ciclo de refrigeracéo ejetor-absor¢cdo com o par agua-amdnia. Os efeitos de
parametros como temperaturas do condensador, absorvedor, gerador, evaporador, as
influéncias no coeficiente de desempenho e a eficiéncia exergética deste ciclo foram
estudadas. No contexto que os sistemas de resfriamento por absor¢édo sdo menos eficientes
que os sistemas expansao direta, mas oferecem uma alternativa ecolégica, o estudo buscou
melhorar o COP do sistema. Dentre as descobertas destacam-se: A integracdo 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 ativagdo, diminui o COP e
aumenta a razdo de circulagdo (CR). Em ambientes quentes, é recomendado reduzir a
temperatura do evaporador para evitar a necessidade de CR alta. Portanto, a integragédo de
um ejetor no sistema RACS pode melhorar seu desempenho significativamente, combinados
a uma gestéo das temperaturas operacionais ira maximizar a eficiéncia 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 absor¢cdo de baixa capacidade (RACS). O
modelo foi baseado nas equag¢fes de balanco de massa, concentracdo e energia, além de
equacOes de transferéncia de calor. O desempenho do RACS antes e depois da adi¢cao do
ejetor foi comparado em termos do COP e da taxa de circulagdo (CR). O primeiro indica o
desempenho técnico do chiller, enquanto o segundo refere-se ao tamanho do sistema. Nas
condi¢cbes de projeto, o sistema modificado alcangou um COP de 0,81, o que representou
uma melhoria de 70,6% em rela¢éo ao COP do RACS convencional. Além disso, os resultados
mostraram que a utilizacdo do ejetor diminuiu a razdo de compressdao em 41%, em média.
Anadlises paramétricas mostraram que 0 aumento da temperatura ambiente eleva a
temperatura de ativacéo, diminui o COP e aumenta a taxa de circulacdo (CR). Em ambientes
guentes, é recomendado diminuir a temperatura do evaporador para evitar a necessidade de
CR elevada, otimizar o didametro da garganta e aumentar o diametro do tubo de mistura do

ejetor melhora o desempenho do sistema. A integracéo do ejetor no RACS comercial resulta
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em um desempenho significativamente melhorado, tornando-0 uma solu¢do mais competitiva

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

Zarei et al. (2023) prop6em uma nova configuracdo para melhorar a eficiéncia dos
sistemas de refrigeracéo por absor¢cdo (ARC) com a combinacéo de um ciclo de refrigeracéo
por compressdo de vapor e um ciclo de refrigeracdo por absorcdo com ejetor (E-ARC),
utilizando um turbo-expansor para aumentar a eficiéncia do sistema. A pesquisa aborda o
aumento da pressao do absorvedor para reduzir a poténcia da bomba e a utilizacdo de um
compressor. Os parametros estudados incluem a temperatura e a pressdo do gerador, a
relacdo de pressdo do compressor e, especialmente, os pardmetros do ejetor que tém um
papel crucial na melhoria do desempenho do sistema. Na revisdo séo citados pesquisadores
que empregaram ejetores gas-liquido, principalmente antes do absorvedor.

Esses ejetores sdo usados antes do absorvedor para aumentar a pressao do ejetor acima
da presséo do evaporador, reduzir a poténcia da bomba e aumentar o COP do sistema. O
estudo revela que o didmetro do tubo de mistura do ejetor influencia diretamente o coeficiente
de desempenho (COP), que atinge um nivel maximo com a otimizacdo adequada. Além disso,
0 uso do ejetor contribui para a reducdo da raz&o de circulacdo e aumenta a pressao do
absorvedor, resultando em uma eficiéncia exergética (ECOP) maior. A otimizagédo
multiobjetivo demonstra um aumento de até 191,2% no COP e 54,7% no ECOP em
comparagdo com o ARC tradicional, evidenciando a eficacia do ejetor na mitigacdo dos
desafios de alta temperatura e presséo de ativacdo dos ARCs com fluido de trabalho NH3-
H-0.

2.6 Ciclos de refrigeracdo em Cascata com ejetor

Chi et al. (2023) explicam que diferentes itens precisam de diferentes temperaturas de
congelamento, 0 que exige que o equipamento de refrigeracdo possa atingir a baixa
temperatura necessaria para congelar itens especificos, no entanto, os sistemas tradicionais
de refrigeracdo por compressao de vapor de estagio tnico sao dificeis de atingir determinadas
temperaturas de forma eficiente e econdmica. Surgiu-se entéo o sistema de refrigeragdo em
cascata. O sistema de refrigeracao em cascata, que é juncao de dois sistemas tradicionais de
refrigeracdo por compressao de vapor de estagio Unico, pode completar o processo de
refrigeracdo de maneira eficiente e alcangcando faixas de temperatura mais amplas. Visando
o Sistema de Refrigeracdo em Cascata com ejetor (SRCE) com o par de fluidos NHs/CO-, os
autores estabeleceram um modelo matematico do ciclo de refrigeragdo e o compararam com

a literatura baseada em analise termodinamica. A andlise exergética avancada no SRCE é
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realizada e a destruicdo exergética dos componentes do sistema € dividida em duas maneiras:
destruicdo exergética evitavell/inevitavel e destruicdo exergética enddgena/exbdgena, e
combina as duas maneiras para esclarecer os tipos e valores da exergia de destruicdo em
componentes, o que fornece um direcionamento para a melhoria do sistema. A analise mostra
que a destruicdo de exergia evitavel do sistema é responsavel por 38,67% da destruicao total
de exergia, e a proporcao de destruicdo de exergia endogena e destruicdo de exergia exdgena
na destruicao 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 intermediario devem receber atencéo especial na melhoria.

Megdouli et al. (2017) realizaram uma andlise tedrica das potenciais melhorias no
desempenho energético e exergético de um sistema de refrigeracdo em cascata transcritico
com ejetores. O estudo explorou o uso de 6xido nitroso (N-O) no ciclo de alta temperatura
(CAT) e dioxido de carbono (CO-) no ciclo de baixa temperatura (CBT). Para aproveitar o calor
rejeitado no resfriador a gas, propds-se a implementacdo de um ciclo Rankine, visando
aprimorar o desempenho em comparagao com um sistema de refrigeracdo em cascata com
ejetor simples. Na Figura 9 é ilustrado o ciclo no sistema de refrigeracdo em cascata com
ejetor. Os resultados indicaram que o consumo de energia mecanica 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 compara¢do com o sistema
com ejetor simples. A destruigéo total de exergia no sistema com ejetor Rankine foi menor do
gue no sistema com ejetor simples, sob as mesmas condigdes operacionais. Em relacéo a
presséo ideal do refrigerador, a eficiéncia de segunda lei maxima foi encontrada em 36,68%

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

Na Tabela 3 sdo resumidos estudos sobre sistemas de refrigeragdo em cascata com
ejetores, comparando diversas abordagens e fluidos refrigerantes. Os resultados mostram
que a incluséo de ejetores geralmente melhora o Coeficiente de Performance (COP), reduz o
consumo de energia e diminui a destruicdo de exergia. Os estudos variam desde analises
tedricas até experimentais, revelando aumentos no COP e eficiéncia, com melhorias

significativas em comparag¢ao com sistemas sem ejetores.
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Figura 9 - Ciclo de refrigeracdo em cascata com ejetor.
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Fonte: Adaptado de Megdouli et al. (2017)

Aghazadeh Dokandari; et al. (2014) investigaram a adi¢gdo de um ejetor em um ciclo de
refrigeragdo em cascata utilizando CO, e NHs. O ciclo com ejetor mostrou um aumento de
cerca de 7% no Coeficiente de Performance (COP), alcan¢cando um valor maximo de 1,87,
em comparagdo 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
diferenca de temperatura de 3°C. Além disso, a taxa de destruicdo de exergia foi
aproximadamente 8% menor devido a redugcdo das perdas associadas as valvulas de
expansdo. A eficiéncia da segunda lei também melhorou em cerca de 5%, atingindo 52,33%
nas mesmas condi¢cBes de operacado. Trés correlacbes foram desenvolvidas para determinar
a temperatura ideal do condensador e os valores maximos de COP e eficiéncia da segunda
lei. O estudo conclui que a utilizacdo de ejetores no ciclo em cascata de CO,/NH3 oferece
melhorias significativas no desempenho termodinamico, embora sejam necessarias mais

investigagdes experimentais para confirmar esses resultados em condic¢des reais.
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Tabela 3 - Resumo dos sistemas de refrigeracdo em cascata com ejetor.

Autores Fluidos Abordagem/Configuracdes Principais conclusdes
. L. A COPmax aumentou 7% e
Analise tedrica termodindmica . . :
Aghazadeh de um SRC com dois eietores e exergia destruida reduziu em
Dokandari et al. R717/R744 N ) 8% no SRC com dois ejetores
comparagcao com SRC sem
(2014) . para Teona= 30°C e Tevap: -
ejetor.
45°C.
Andlise experimental | Reducdo de 4,77% no
Li et al. (2018) R290/R170 termodindmica de um SRC | consumo de energia em
com ejetor. relacdo ao SRC sem ejetor.
Andlise tedrica SRC | Reduc¢éo de 24% no consumo
Megouli et al. transcritico/subsistema de | de energia para Tgascooler =
R744/R744 ~ .
(2016) recuperagdo de calor residual | 45°C e aumento do COP de
do gas cooler com ejetor. 37% em relagdo ao sem ejetor
Analise tedrica de um SRC ~
expanso com COP aumenta com elevacao
Yari e Mahmoudi ejetor/subsistema de de Tef"ap e os dois SRC?
R744/R744 ~ : possuiram aumento de até
(2011) recuperacdo de calor residual .
31,5% em relagdo ao SRC
do gas cooler e de um SRC i
. . sem ejetor.
expansao com ejetor.
R600/R152a melhor par de
nggggg(’E)' refrigerante. com COPmax=
' | Avaliacéo tedrica | 0,40; Redugdo de 31% do
Sanaye et al. R601a = AT termoeconémica de um SRC | consumo de energia elétrica
(2019) R290, R152a, com dois ejetores 9 ’ ,
R1234ze(E) e | . custo 6% menor e  Nexer
R1234yf - BT aumenta 25% em relacdo ao
SRC com apenas um ejetor.
Avaliacédo tedrica de um SRC
Megdouli et al. exp. transcritico com ejetores | COPmax e_e 1,33 para o SRC
(2017) R744/N20 e um SRC 2 ejetores/ um | com subsistema e 1,2 para 0o

subsistema de recuperacao de
calor residual do gas cooler.

SRC convencional.

Legenda: SRC =sistema de refrigeracdo cascata
AT= ciclo de alta temperatura
BT = ciclo de baixa temperatura.

Fonte: Adaptado de Mol (2023).

Mdl (2023) em sua dissertacéo de mestrado analisa a viabilidade termoecondmica de um

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

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

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

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

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

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

em Cascata com Ejetores (SRCE). A andlise incluiu a variacdo de parédmetros como

temperatura ambiente, area dos coletores solares e eficiéncia 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 condi¢cbes 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 comparacao aos cenarios sem

essa fonte de energia.

Conclui-se que 0 R1233zd(E) possui as melhores caracteristicas para operar em sistemas
de refrigeracdo em cascata aplicados em supermercados, considerando a eficiéncia
energeética, os custos e a sustentabilidade ambiental. A dissertacdo mostra o potencial desses
estudos em promover alternativas mais sustentaveis na refrigeracdo comercial, contribuindo

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

2.7 Energia solar em ciclos de refrigeragéo

Sistemas com ejetor podem ser acionados pela energia solar, oferecendo
caracteristicas interessantes para aplicagées industriais de refrigeragdo. Além disso, é
possivel utilizar o ejetor para recuperar o calor residual de processos industriais, contribuindo
para a reducdo das emissfes de didxido de carbono (CO,) e dos custos. Estes sistemas
também possibilitam o uso de diversos refrigerantes, especialmente aqueles ecoldgicos ou
com menor impacto ambiental, aumentando sua atratividade. No entanto, o coeficiente de
desempenho (COP) relativamente baixo tem limitado a ampla adocdo de sistemas de
refrigeragdo por ejetores. Isso tem levado muitos cientistas a se concentrarem no
desenvolvimento de técnicas energeticamente eficientes e ambientalmente sustentaveis, em
resposta aos atuais desafios ambientais, como a destruicdo da camada de o0zbdnio e o

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

Gutiérrez (2005) em sua tese de doutorado realiza uma simulacao horaria e otimizacao
termoeconémica de ciclos de refrigeracdo com ejetor movidos a energia solar e gas natural.
Utilizando os softwares EES e o TRNSYS simultaneamente para simular o sistema de
refrigeragdo solar com ejetor na base horaria. Conclui-se que o ciclo com ejetor em duplo
estagio melhora o desempenho do ciclo se comparado com ejetor em simples estdgio para as
mesmas condicbes de operagdo, sendo uma alternativa economicamente viavel para

demandas pequenas de condicionamento de ar.
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O esquema de um sistema de refrigeracdo solar com ejetor utilizado no estudo é
mostrado na Figura 10. A esquerda tem-se um subsistema solar, centralizado um subsistema

de refrigeracdo com ejetor e a direita um subsistema de compressdo mecanica de vapor.

Figura 10 - Ciclo de refrigeracdo com ejetor em duplo estégio.
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Fonte: Adaptado Gutiérrez (2005).

O autor explica que o ciclo de refrigeragdo com ejetor é similar a um ciclo de compresséao
mecanica de vapor, porém a compressdo mecanica € substituida por uma compressao
térmica produzida no ejetor. A utilizacdo de um ejetor no ciclo é bem-vinda, devido a sua
simplicidade construtiva, a auséncia de partes moveis, a operagdo em baixas temperaturas e
ao seu baixo custo operacional, os quais Ihe conferem um especial emprego em sistemas de

refrigeragéo e condicionamento de ar solar.

Dentre os resultados apresentados estdo as curvas do ciclo com ejetor em duplo estagio
e simples estagio, que permitem comparar os coeficientes de desempenho das duas
configuracgdes para diferentes valores de temperatura do condensador. O ciclo com ejetor em
duplo estagio opera com as mesmas cargas de ar, temperaturas de gerador e temperatura de
evaporador do ciclo em simples estagio. Pode-se observar na Figura 11 que o beneficio da
utilizacao de um ciclo com ejetor em duplo estagio é refletido na melhora do desempenho do
ciclo, quando comparado com o ciclo com ejetor em simples estagio para as mesmas

condicdes de operagéo.
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Figura 11 - Comparacdo do desempenho do ciclo com ejetor em duplo estagio com o ciclo
com ejetor em simples estagio.
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Fonte: Adaptado Gutiérrez (2005)

Bellos et al. (2017) investigaram o desempenho de um sistema de refrigeragdo em
cascata por absorcao-compressdo com diferentes cenarios de operacdo. Os autores
destacaram que energia solar € uma das formas mais promissoras de enfrentar os recentes
problemas mundiais associados demandas energéticas. Logo, foram utilizados coletores de

tubos evacuados na alimentag&o da fonte quente conforme a Figura 12.

O par de fluidos LiBr-H.O e R134a foram selecionados no ciclo de absor¢éo e no ciclo de
compressao, respectivamente, com diferentes combinagfes de temperatura. Foi realizada a
analise energética, exergética, econdmica e ambiental com um modelo desenvolvido e
validado no softaware EES (Engineering Equation Solver). O sistema em cascata, em casos
com baixas temperaturas de refrigeracdo € melhor economicamente enquanto em
temperaturas de refrigeragdo mais elevadas apresenta a maior percentagem de economia no
consumo de energia elétrica. Para o caso de rejeicdo de calor a 40 °C e refrigeracéo a 20 °C,
a economia de energia elétrica foi de 53,98%. Os indices financeiros sdo de uma aplicacédo
viavel, a taxa de retorno interno é de 6,6% e o periodo para recuperar o valor investido é
proximo de 14 anos. Valores consideraveis para uma fonte de energia renovavel que pode

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

LiBr-H20 Chiller de absor¢do

Coletor de tubo
evacuado

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

2.8 Conclusao

Com o base nos estudos apresentados, observa-se que os sistemas de refrigeracao e
climatizac@o sdo de grande relevancia para a sociedade. Entretanto, seu impacto ambiental,

consumo de energia e custos devem ser melhorados.

Dessa forma, nos trabalhos avaliados observou-se um grande esforgo para a melhoria
da eficiéncia dos sistemas seja pela utilizacdo conjunta de diferentes tecnologias de
refrigeracéo (absorcdo e compresséo de vapor) as quais possibilitem a utilizacdo de energias
renovaveis 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 utilizagdo de ejetores, a qual se mostra promissora, pois permite a

reutilizacédo da energia do proprio ciclo, o que reduz o consumo de energia e melhora o COP.

Dessa forma, sistemas em cascata absorcdo-compressao de vapor com ejetores que
incorporem tanto fonte renovaveis de energia, quanto fluidos refrigerantes com GWP reduzido
se mostram uma estratégia promissora para o desenvolvimento de tecnologias mais eficientes

e sustentaveis, com impactos econémicos e ambientais menores.



43

3 MODELO MATEMATICO

Este capitulo aborda as equacdes matematicas e as consideracBes envolvidas na
modelagem de um sistema de refrigeracdo em cascata absor¢cao-compressao de vapor com
ainclusao de ejetores (SRCACE). Nesta fase, serdo efetuados os balangcos de massa, energia

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

3.1 Modelo energético do SRCACE

O modelo matemético do Sistema de Refrigeragcdo em Cascata Absor¢cdo-Compressao
de vapor com Ejetores (SRCACE), representado na Figura 13, consiste em um ciclo coletor
solar, um ciclo de alta temperatura (sistema de absor¢éo), um ciclo de média e um de baixa
temperatura (sistema de compressao 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
amonia e agua (NH3-H20).

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 liquido-vapor, um trocador intermediario, um condensador, uma bomba de alta
temperatura e uma valvula de expansao de alta temperatura (DEAT). As regides de baixa e
média temperatura estdo conectadas a regido de alta por meio de um trocador de calor
cascata. A regiao de baixa temperatura € composta por um compressor, um separador de
liquido, uma valvula de expansao de baixa temperatura (DEBT), um evaporador de baixa
temperatura, e um ejetor liquido-vapor. Essa regido compartilha um reservatorio, um trocador
de calor de linha de succao (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 regido de alta

temperatura.

Neste SRCACE, que tem uma das suas aplicacbes no setor supermercadista, o
evaporador de baixa temperatura € responsavel 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

secundario e, nesta aplicacdo, esse fluido muda de fase ao trocar calor no evaporador de
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média temperatura. Isso resulta em um coeficiente de transferéncia 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 Refrigeracdo em Cascata Absor¢cdo-Compressao de
vapor com Ejetores (SRCACE).
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Fonte: Elaborado pelo autor.

As seguintes premissas sdo adotadas para confec¢cdo do modelo:

a) Regime permanente;

b) Variacdes de energia cinética e potencial sdo desprezadas;

c) As perdas de pressao nas tubulacdes e trocadores de calor sdo desprezadas;
d) Comportamento das vélvulas de expanséo € isoentalpico;

e) Liquido saturado na saida do condensador;
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f) Vapor saturado na saida do evaporador de baixa temperatura;

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

h) A solucdo de amdnia-agua, no gerador e no absorvedor sdo consideradas em
equilibrio em suas respectivas temperaturas e pressoes.

i) A solucéo forte e a solucdo fraca do refrigerante que sai do absorvedor e do
gerador estdo saturadas.

i) Aconcentracao de fluido refrigerante na saida do gerador é considerada de 100%.

Na modelagem do sistema estudado e representado na Figura 13 foram aplicadas as
equacBes de conservacdo de massa e de energia representadas, respectivamente, pelas

Equacbes (1) e (2).

> m, = m, 1)

2 2
Q—W+Zme(he+V?e+gzej+zms(hs+v7s+gsz:O (2)
Onde o indice “e” indica entrada e “s”, saida, a Equacao (1) representa o somatorio das
vaz0es massicas de entrada e saida de um sistema. Enquanto isso, na Equacao (2), os termos

a esquerda representam em sequéncia, a taxa de transferéncia de calor (Q) e poténcia

(W). Além disso, tém-se as entalpias especificas de entrada e saida (h,) e (h,), os termos

V2/2 e gz correspondem, respectivamente, a energia cinética e a energia potencial do fluido

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

Aplicando a equacédo da conservacdo de massa nos SRCACE, Equacdo (1), chega-se
nas Equacdes (3) a (21) mostradas na Tabela 3, no qual os indices de 1 a 24 representam 0s
estados termodindmicos do SRCACE, conforme representado na Figura 13, com excecao do
ciclo coletor solar, que sera apresentado posteriormente. Salienta-se que os indices 1 a 16
representam os estados das regifes de baixa e média temperatura e de 17 a 26 para a regido

de alta temperatura.



Tabela 4 - Equacdes de balanco de massa

M, =, 3)
fh, =m, )
g =, @)
g = g ©)
iy, = e 1)
iy, = My, (13)
My =y, (15)
g, = My, a7
g = M, (19)
fhy, =i, 21)

my; =Myg

mlg = ri’]20

mze = m20 + rﬁza,
, =m, +rh,
m, =mg +my

My, =My +My,

My, =My
m,, =m,,
Mys =My,

(4)
(6)
(8)

(10)

(12)

(14)

(16)

(18)

(20)

Fonte: Elaborado pelo autor.
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Ao simplificar a equacéao (2), referente ao balango de energia para o SRCACE, foram

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

sdo apresentadas a seguir:

e Evaporador de Baixa Temperatura (BT)

Qevap,BT = mlS (h14 - hlB)

(22)

na qual, Qevap,BT indica a capacidade frigorifica do espago refrigerado, onde serédo

armazenados os produtos congelados.
e Separador de Liquido

my, h1o =my, h11 +my, h12

e Valvula de expanséo de Baixa Temperatura (DEBT)

h12 = h13

e Trocador de calor de linha de succdo (SHX)

(23)

(24)
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me (he —h, )=y, (h,, —h;5) (25)
e Reservatorio

m, hy +m hg =m,h, +m, h, (26)
o Evaporador de Média Temperatura (MT)

QevapMT = mlG (h16 - hs) (27)

Na qual, QevapMT indica a capacidade frigorifica do espaco refrigerado, relativo ao sistema de

ar-condicionado.

e Compressor

Wc = ml (hl - h15 ) (28)
_ hsl — h15 29

e = Th, (29)
¢ =0,00476rp? - 0,09238rp, +0,89810 (30)

Na qual, W, indica a poténcia consumida pelo compressor do sistema, enquanto h_ € a
entalpia para o processo de compressao isentropico e . representa a eficiéncia isoentropica

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

compressao, e € dado pela presséo de descarga sobre a presséo de sucgao.

e Bomba 2
. m.v. AP )
W, =—=>—582 1‘? B2 =m, (h6 - h5) (31)
B2
AP, =P, —PF; (32)

Nas quais, WBz indica a poténcia produzida pela Bomba 2, comum aos ciclos de média e baixa
temperatura. v, representa o volume especifico, do fluido que passa pela bomba, AP,

representa a variagédo de presséo e nj, € a eficiéncia da bomba 2.
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e Trocador de calor em cascata
QCas = m19 (hzo - hl9) = mz (hz - h3) (33)

Por meio da simplificacdo da Equacéo (2), também se obtém as equacdes de balango
de energia para os componentes do ciclo de alta temperatura:

e Condensador
QCOND = rh17 (h17 - hlS) (34)
Onde QCOND indica a quantidade de calor rejeitado do sistema para o ambiente.

¢ Bomba de Alta Temperatura (Bomba 1)

. m,.v,,(P,, —P. .
WBl == 21% z 21) =my, (hzz - h21) (35)
Bl

Onde W,, indica a poténcia consumida pela bomba de alta temperatura.

Valvula de expanséo de Alta Temperatura (DEAT)

hye =h,q (36)
e Gerador

Qger =My, -hy, +M,, -y, =, -hy, =y, - (hy, —h,,) (37)
e Absorvedor

Qassor = Myg -Nyg =M, -hy, (38)

Trocador de calor intermediario (TCI)

QTCI = r’hz4 (h24 - hzs) = mzz (h23 - hzz) (39)

Na qual, Qg 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 (CO ) é calculado como a

PSRCACE
razao entre a capacidade frigorifica total do sistema e a energia liquida fornecida, dada pela

equacao (40):

COP _ QevapMT + QevapBT
SRCACE ~ i

: , . (40)
WBl + WBZ + QGER + WC

3.2 Modelo para os ejetores

Os ejetores sdo componentes importantes no sistema em cascata estudado, e para
andlise 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 razdo de arraste (o) desses ejetores esta indicada pelas Equaces (41) e (42), que
permitem calcular a quantidade de fluxo secundario arrastado do fluxo primério. Esse fluxo
pode vir do gerador, no caso do ejetor liquido-vapor disposto no ciclo de alta temperatura,
conforme Equacédo (41), ou da bomba no ciclo de baixa temperatura, representado pela

Equacéo (42).

m
Oy ar = m_zo (41)
25
o = % (42)
9

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

O ejetor bifasico (liquido-vapor) do ciclo de alta temperatura recebe vapor saturado,
vindo do trocador de calor cascata, e liquido saturado que vem do trocador de calor

intermediario, resultando em um fluxo no estado liquido-vapor na saida desse componente.
As principais premissas adotadas para este ejetor séo:

e A transferéncia de calor externa no ejetor € desprezada;
e Despreza-se a energia cinética e potencial na entrada do ejetor;
e Escoamento incompressivel e sem atrito nas paredes do ejetor;

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

nas equacfes 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 principios de conservacdo de massa e de energia, as propriedades dos
bocais do ejetor sdo apresentadas Tabela 5. A tabela foi dividida nas 3 principais areas do

ejetor, apresentando as equacdes do fluxo primario, da secdo de mistura e do difusor.

Para o bocal primério Dno: € Anoz SA0 respectivamente o didmetro e a area da secdo,

sendo n,,, sua eficiéncia. Na se¢éo de mistura Dv € Aw S&o o diametro e area, sendo n,,sua

eficiéncia, p,, a densidade da mistura e Pma pressédo da secéo.

A secdao do difusor, de forma similar, possui o didmetro D e a area Ap. Todos o0s termos
e equacdes aqui apresentados sdo essenciais para determinar os parametros como a presséo

de descarga do ejetor.

No estudo dos ejetores, dois parametros essenciais sdo a razdo de pressao secundaria

(PLRAa7) € arazéo de arrasto (w,, ,r)- A PLR medindo a relagéo entre a presséo de descarga

(Pp) e a pressdo secundéaria de operacao P2, sendo crucial para avaliar a eficiéncia de

compressao do ejetor.

A o, . quantifica a relagdo entre a massa do fluxo secundario e a do fluxo primario.

Este parametro é vital para avaliar a eficiéncia da mistura e compresséao dos fluxos no ejetor.

Na Tabela 5, D é o diametro, V é velocidade nos pontos indicados e A é a area da secao,

P é a pressao, X é a concentracdo de amonia na mistura, p € a massa especifica, hp,soL € a
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entalpia especifica da solugdo na saida do ejetor, nnuw, v € Mo S80, respectivamente, as
eficiéncias do bocal motriz, da se¢do de mistura e do difusor Os subscritos NOZ, M e D

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

Tabela 5 - Equacdes do ejetor de alta.
2 2 My '(P24 _on)

Vioz = (43)
P2s
Secdo bocal ]
primario My, = Pas Anoz Vaoz (44)
Aoz =0,25T DNoz2 (45)
A, =0,25 nDM2 (46)
m,, +m
V. = 20 24 47
" pu Ay (47)
oy = My, + My,
M= -
Secéo de Mao |, Moy (48)
mistura P20 Pos
m,, - Vo, —(m,, +m,, )-V
P, =P, +1,- 24 * VNoOZ (A 20 24) M (49)
M
X = rh20 X0 + rh24 Xos (50)
M . N
m20 + m24
A, =0,257D,’ (51)
m,, +m
V. — 120 24 50
b Pm AD ( )
o Py =Py + 0,51, py (Vi = Vo) (53)
Secédo difusor
My, - Nyg + My, -hyy = (mz4 + mZO)hD,SOL (54)
s}
Pao
D, =3D,, (56)

Fonte: Adaptado Zarei et al. (2023)

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

O ejetor bifésico (liquido-vapor), que esta disposto no ciclo de baixa temperatura, recebe
vapor saturado, vindo do evaporador BT, e liquido saturado que vem da bomba 2, resultando

em um fluxo no estado liquido-vapor na saida desse componente.
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As principais premissas adotadas para este ejetor séo:

e As velocidades na entrada e saida do ejetor sdo desprezadas;

o As eficiéncias do bocal de succéo e primario, secdo de mistura e difusor devem ser
consideradas devido as perdas por atrito que ocorrem dentro do ejetor;

e Os fluxos primario e secundario sé se misturam quando adquirem a mesma pressao,

gue se mantém constante ao longo da mistura.

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

nas equacdes do modelo no ciclo de baixa temperatura.

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

= Secéao ~ &
Camara Sucgao . Secédo Area .
Mistura Constante Difusor
fluxo \ /

primario

f2 m
T @ P 8, (8) 4>
® a7~ —

fluxo
@ secundario
sf1

Fonte: Adaptado Mol (2023).

A Equacao (57) mostra a variagdo de pressdo do bocal de sucgéo (APS”V) entre a

pressédo do evaporador de baixa temperatura (P14) e a pressao no bocal secundario (me )

O AP

sf v

serd determinado pela Equacao (59) em funcdo da pressao de saturacao

Essa AT

eq,lv

correspondente ao AT,

eqly - é a diferenca de temperatura equivalente do ejetor
bifasico, dado pela diferenca entre a temperatura de evaporagéo na saida do evaporador BT

(T14) e a temperatura no bocal secundario (TK), conforme Equacéao (58).

P

mf lv

—P, — AP,

sf.lv

(57)
ATeq,|_v = T14 - TK (58)

AP, =P (Ty,;ix=1)-P(T;x=1) (59)
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Adotando o principio de conservacéo de massa e de energia, as propriedades do bocal

primario e secundario do ejetor sdo apresentadas:

Y (WP (60)
Nyrze =N (PriSors) (61)
Vi, =2(hy —hy,) (62)
Aotz = (l+ oy :)Lppszpfz (63)
P, =P, (64)
Nyas = (Pt Ssrr) (65)
het> =N = Men (Nt = Negos ) (66)
Vi, =2(hy, —hg,) (67)
A o ot ©®

Onde os indices pf e sf referem-se, respectivamente, as propriedades dos bocais primario e
secundario, onde (V) representa as velocidades nos pontos indicados e (A) representa as

areas da sec¢do. Ademais, s, € a entropia especifica na entrada do bocal primario, enquanto

h representa a entalpia especifica para o processo isoentropico. Ademais, as eficiéncias

pf2s

do bocal primario e secundario séo expressas, em sequéncia, por n,,, € n,,-

Aplicando as equacgbes de quantidade de movimento e conservagdo de energia e
analisando as propriedades do fluxo na se¢do de mistura e na saida do difusor do ejetor do

ciclo de baixa temperatura, tem-se:

1 ,
me3 = ’\/nms ( V +¢st2] (69)

pf2
l+ o, 1+ o,
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V2 2 2
hmf3 - ; hpf2 + _pf2 + Dy hsf2 + st2 _ M (70)
1+ o, 2 1+ o, 2 2
SSy4s = Smis (71)
2
Nas =hNoys + Vs (72)
2
Naas =Nz + Mg (hd4 - hmf3) (73)

Os indices d e mf referem-se, respectivamente, as propriedades da saida do difusor e da
secdo de mistura, onde V_.. representa a velocidade na secdo de mistura. A entropia

especifica s_., € igual a ss,, no processo isoentropico, enquanto h,,. representa a entalpia

d4s
especifica para esse processo. As eficiéncias da secdo de mistura e no difusor, em sequéncia,
por n,.. € n, respectivamente.

O titulo na saida do difusor e a razdo de aumento de pressao do ejetor liquido-vapor
sao expressos pelas Equacdes (74) e (75), respectivamente.

1
. - (74)
“o1g Oy
PLR = i (75)

sfl

3.3 Modelo exergético do SRCACE

Ao analisar exergeticamente o sistema em estudo, a exergia destruida foi calculada para
cada componente do SRCACE. Esse parametro pode ser determinado através do balanco de
exergia, como na Equacéo (76), ou por meio do calculo da entropia gerada, Equacéo (79),
obtida por meio do balanco de entropia como mostrado na Equacéo (78), de acordo com
Cengel e Boles (2013).

EXD ZZ(l_I_onK _W+Z(me exe)_Z(mS exs) (76)

K
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ExD representa a taxa de exergia destruida, T, € a temperatura do estado morto e ex € a

exergia especifica de fluxo, dada pela Equagéo (77).

ex=(h-h,)-T,(s-s,) (77)

A taxa de entropia gerada S... é detalhada na Equacéo (78). A equacdao (79) representa

ger

a taxa de exergia destruida obtida pelo Teorema de Gouy-Stodola.
S ~Yrs, - Yrs, - Y & (78)
ger = STSs = e-e - -I—K

Exp = ToSer (79)
Dessa forma é possivel calcular a exergia destruida dos componentes do SRCACE
aplicando o balanco de exergia ou por meio da entropia gerada, conforme pode ser visto nas

equacdGes a seguir.

o Evaporador de Baixa Temperatura (BT)

Q evapBT
TBT

Sger,evapBT = I’hla (314 —Si3 ) - (80)

EXD = TOSger,evapBT (81)
No qual T, representa a temperatura da vizinhanga em relagédo a camara de congelados.
e Separador de Liquido

Sger,SL = (m11511 + m12512 ) - rh10310 (82)

EXD,SL = TOSger,SL (83)
e Valvula de expansao de Baixa Temperatura (DEBT)

Sger,DEBT = m12 (513 - S12) (84)

EXD,DEBT = TOSger,DEBT (85)



Trocador de calor de linha de suc¢éo (SHX)
Sger,SHx = (m7 S; + m15 S15) - (me S t+ mll S11)
EXD,SHX = ToSger,SHx

Reservatorio
Sger,REsv = (m4 Syt ms Ss ) - (ms S; + mls SlG)
EXD,RESV = ToSger,REsv

Evaporador de Média Temperatura (MT)

QevapMT
TMT

Sger,evapMT =My (Sle - 518) -

TS

D,evapMT = 0~ger,evapMT

Ex

56

(86)

(87)

(88)

(89)

(90)

(91)

T, representa a temperatura da vizinhanca em relagéo ao espaco considerado de média

temperatura.

Bomba 2
Sger,bombaz = mS (56 - Ss)
I.EXD,bombaZ = TOSger,bombaZ
Compressor
Sger,COMP = mlS (51 - S15)
EXD,COMP = TOSger,COMP

Ejetor Liquido-Vapor (Ciclo Baixa Temperatura)

Sger,ELv =My S — (mgsg + m14514)

(92)

(93)

(94)

(95)

(96)



Ex

DELV — ToSger,ELv
Trocador de calor em cascata

s = (mzoszo + rh353) - (mlgslg + rh252 )

ger,Tcascata

TS

EXD,Tcascata =1 ger,Tcascata
Ejetor liquido-vapor (Ciclo Alta Temperatura)
Sger,Lv,AT =My Sy — (mzsszs + mzoszo)

Ex

DLV,AT — TOSger,LV,AT

Condensador
- 3 QCOND
Sger,COND =My, (518 —Sy7 ) + T
amb

Ex

D,COND — TOSger,COND

Bomba de Alta Temperatura (Bomba 1)

Sger,bombal =My, (522 - 521)

EXD,bombal = TOSger,bombal

Valvula de expanséo de Alta Temperatura (DEAT)
Sger,DEAT = mls (519 - S18)
EXD,DEAT = TOSger,DEAT

Gerador

Sger,GER = (m24324 +My;Sy; + My Sy, ) - (m31531 + mzsszs)

57

(97)

(98)

(99)

(100)

(101)

(102)

(103)

(104)

(105)

(106)

(107)

(108)
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EXper = ToSger,GER (209)

e Absorvedor

: . . Q
Sger,ABSOR = (mzlszl - mzzszz) + % (110)

amb

EXD,ABSOR = TOSger,ABSOR (111)

e Trocador de calor intermediério (TCI)

Sger,TCI = (mzs Sy + mzs 523) - (mz4 Syt mzz Szz) (112)
EXD,TCI = TOSger,TCI (113)
e Tanque

Qr

Sger,T = (maosso + mzsszs ) - (m27527 + ngszg ) T (114)
amb

EXD,T = TOSger,T (115)

e Coletor Solar
41, 1T, Y

EXpcs =My (exzs — €Xy ) + Qg [1_ gf: + g(f:j } (116)
e Aquecedor

EXD,AQ = mcombexcomb + mso (exso - exsl) (117)

3.4 Modelo Ciclo Coletor Solar

Para a modelagem matematica do ciclo coletor solar, inicialmente, analisa-se o coletor
solar de tubos evacuados (ETC), selecionado para o sistema em estudo, conforme as
Equacbes (118) a (121).

Qsol = Acol GT (118)
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- T~ Tams )
Moy = 0,687 — 1,505 Too ~Tams | o,onM (119)
G, G,
Qu =MNeol * Qsol (120)
Qu = mcolcpcol (T29 - Tzs) (121)

A quantidade de calor solar disponivel para o sistema (Q,, ) € calculada pela area do

coletor solar (Acol) e pela irradiacéo solar, representada por G;. n, indica a eficiéncia
térmica do coletor dada por Bellos e Tzivanidis (2017).T,,€ a temperatura que sai da parte

inferior do tanque de armazenamento para o coletor colar e T, , € atemperatura ambiente.

b

Nas Equacdes (120) e (121), o termo Q, representa a producéo de calor util advindo da

guantidade de calor solar disponivel, m_, € a vazdo massica do fluido que passa pelo coletor

col

e T,, € a temperatura do fluido que sai no coletor solar e entra no tanque de armazenamento.

O calor especifico térmico, a pressdo constante, do fluido que passa pelo coletor é
representado por cp,, -

O coeficiente de desempenho solar (SCOPsrcace) € dado como a razdo entre a
capacidade frigorifica total do sistema e a energia liquida fornecida pelo sol, pelo sistema

auxiliar, pelas bombas e pelo compressor e pode ser avaliado pela Egs (122).

. N .
SCOPSRCACE == 'QevapMT. Qeva_pBT . (122)
Qu + Qaux + WBl + WBZ + WC

Para a modelagem matematica do tanque de armazenamento, adotou-se que eles sao
separados em trés zonas de estratificacdo. Dessa forma, tém-se as Equacdes de (123) a

(125), respectivamente, para as zonas 1, 2 e 3:

UT'A‘Tl (Tstl - Tamb) = rhcolcpcol (T29 - Tstl) + ri"‘scpcol (Tstz - Tstl) (123)
UT'A‘Tz (TstZ - Tamb) = rhcolcpcol (Tstl - Tst2 ) + rhscpcol (Tst3 - Tst2) (124)

UTAT3 (T t3 T, mb) = rhcoICpcoI (Tstz - Tst3 ) + mstcm (T27 - Tst3) (125)

S al
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Nas quais, U, € o coeficiente global de perda térmica do tanque e A, séo as areas superficiais

das zonas. As vazbes massicas do gerador e do coletor tem valores idénticos e estdo

representados pelos termos, respectivamente, m, € m_,. As temperaturas nas zonas 1, 2 e

3, sdo representadas por T, T,

st2

e T

<3+ €Nquanto que T,, € a temperatura em que o fluido

tl

sai do gerador e entra na zona 3 do tanque.

A area das zonas estratificadas do tanque de armazenamento pode ser calculada com

as seguintes equacdes:

7D  nwD_L
A — st + st—st 126
nE Tt T (126)
D.L
A, =lostst 3; st (127)
7D  nwD_L
A — st + st—st 128
8T T (128)

O diametro (D) e a altura do tanque (L) s&o 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:

Tos = Tas (129)
T, (130)
T,, corresponde a temperatura do fluido que sai da zona 1 do tanque e vai para o gerador.

A Equacéo (131) calcula a quantidade de calor que sai do sistema coletor solar para o
gerador, a transferéncia de calor entre o fluido que circula nesse sistema e o fluxo de

refrigerante no gerador.

SgerGER = (m17 Si7 t rhz4 S24) - (mzs Su3 ) - [h] (131)

TG ER
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3.5 Modelo Aquecedor Auxiliar

O aquecedor auxiliar esta presente na regido do Ciclo Coletor Solar e € acionado em
situacBes em que a energia advinda do coletor solar (ETC) néo for suficiente para manter todo
o sistema de refrigeracdo em cascata funcionando, como pode ocorrer em periodos noturnos
ou em estacdes chuvosas. A modelagem desse componente € apresentada nas Equactes a
(132) a (135).

Qaq,aux = I’hcolCpHZO(Ts,in - Tstl) (132)
Qugau

Qcombus = =2 (133)
cam,combus

Qcombus = rhcomb I:)CICH4 (134)

. v

mcomb = —comb (135)

comb
No qual Qaq’aux € a poténcia do aquecedor auxiliar.

3.6 Modelo ambiental e econdémico do SRCACE

Um dos parametros utilizados para avaliagdo do impacto ambiental de sistemas de
refrigeragdo € o TEWI (Total Equivalent Warming Impact). Este pardmetro avalia os impactos
diretos (vazamentos e reciclagem) e indiretos (consumo de energia) do sistema sobre o efeito

estufa durante sua vida atil. O TEWI pode ser calculado pela Equacgéo (136).

TEWI = GWP[ (M- Lypyq -N) + (M- (1= 0ei6n)) |+ | Easa * o, 1] (136)

impactos diretos impactos indiretos

Na qual M é a massa de fluido refrigerante no sistema, Lana massa anual de fluido refrigerante
perdida por vazamento, n é a vida Gtil do sistema em anos, avecicia € 0 percentual de reciclagem
do fluido refrigerante, Eanva € consumo total de energia do sistema e Aco. € a taxa de emisséo

de CO; por kWh da energia consumida para acionamento do sistema de refrigeracgao.

Segundo Sanaye et al. (2019) os valores do primeiro e 0 segundo termo (impactos

diretos) da Equacdo (136) sdo reduzidos quando comparados aos valores dos impactos
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indiretos, principalmente, se os valores do GWP sao reduzidos (<300). Dessa forma, no
presente trabalho o TEWI serd avaliado considerando-se apenas os impactos indiretos do

fluido refrigerante sobre o efeito estufa, sendo calculado pela Equacao (137).

TEWIindireto = |:(Eanual,ele ’ XCOZ,eIe)—i_ (Eanual,aq ’ 7\‘C02,aq )] n (137)
TEWIlingieto € 0 Total Equivalent Warming Impact indireto e considera apenas os impactos

indiretos, sendo que Acg o © Aco, »q S0, respectivamente, as taxas de emissao de COz por

kWh associada a energia elétrica e ao combustivel no aquecedor consumidos pelo sistema.

Para a analise econémica do SRCACE consideram-se apenas 0s custos de operacao e

ambiental. Dessa forma, o custo total anual (Ciwa) poder ser calculado pela Equagao (138).

C Copera + C

total — opera ambiental

(138)

Na qual Copera € custo de operacdo anual dado pela Equagédo (139) e Cambiena € CUStO

ambiental anual dado pela Equacao (140).

C:opera = Celetrico (Wcomp + Wbombal + Wbomba2 ) topera + C:comb (Qcombus)topera (139)

Celetrico € O custo da energia elétrica, Ccomp € 0 custo do combustivel utilizado no aquecedor e

topera € O tempo de operagéo do sistema por ano em horas.

C Ceo, Mot (140)

ambiental — CO, ~opera

Cco2 € custo associado a producéo de CO- que, segundo Aminyavari et al. (2014) e Carlsson
et al. (2016), varia de 22 a 117 US$/ton e mco2 € massa de CO; gerado pela operacdo do
sistema dado pela Equacao (141).

W

m002 = }\'COZ,eIe ele + xCOZ,aq Qaquecedor (141)
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4 METODOLOGIA

Este capitulo tem a finalidade de apresentar os parametros adotados no desenvolvimento
do modelo matemético do Sistema de Refrigeracdo em Cascata Absorcao-Compresséo de
vapor com Ejetores (SRCACE) para aplicagdo em supermercados. O modelo matematico foi
implementado no software Engineering Equation Solver (EES) (Klein, 2020), que soluciona
equacdes nao lineares, de maneira versatil e eficaz, permitindo a construcao de tabelas e

gréaficos, além de possuir um banco de propriedades para inimeros fluidos.

Os parametros de entrada para as regibes de alta, média e baixa temperatura do

SCRACE definidos sédo apresentados na Tabela 6.

Tabela 6 - ParAmetros de entrada para o SRCACE - Mél (2023).

Parametros Valor
Capacidade Frigorifica do espaco de baixa temperatura |:QevapBT:| 60 kw
Capacidade Frigorifica do espa¢o de média temperatura [Qevapw] 70 kW
Temperatura do espago de média temperatura [TMT] 5°C
Temperatura da camara de congelados [T ] -30°C
Grau de Superaguecimento SHX [ATgypex | 10 °C
Diferenga de temperatura no condensador [ATeoyp | 10 °C
Diferenca de temperatura no evaporador de média temperatura [ATevap,MT] 5°C
Diferenca de temperatura no evaporador de baixa temperatura [ATevapoT] 5°C
Diferenga de temperatura no trocador de calor em cascata [AT,, ] 3°C
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor LV [ATquV] 0,5K
Diametro bocal motriz ejetor ciclo alta temperatura [Dy, | Zarei et al. (2023) 0,0006 m
Diametro secao de mistura ejetor ciclo alta temperatura [DM] Zarei et al. (2023) 0,120 m

Fonte: Elaborado pelo autor.

A variacdo de temperatura equivalente no bocal de succ¢do de um ejetor é um parametro
empregado para determinar a queda de pressédo nesse bocal, a fim de maximizar o COP em
sistemas de refrigeracdo com ejetor. Os valores utilizados foram baseados na metodologia

proposta por Mol et al. (2022).

A capacidade frigorifica do espaco de baixa temperatura foi estabelecida conforme
Sharma et al. (2014). Ja a capacidade frigorifica do espaco de média temperatura, relacionada

ao sistema de ar-condicionado, foi definida levando em conta que o supermercado possuli
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uma area média de 550 m2. Segundo Bell Jr. (2000), a carga térmica pode ser estimada
considerando que para cada 8 m2 de area corresponde 1 kW de carga térmica. Vale destacar
que, de acordo com informacg@es publicadas por Diniz (2018), os supermercados no Brasil
tém, em média, entre 500 e 600 metros quadrados de area de venda, enquanto os maiores

podem alcancar até 1.500 m2.

O SRCACE em andlise possui um evaporador de baixa temperatura (BT), utilizado para
a conservacdo de alimentos congelados, e um evaporador de média temperatura (MT),

responsavel por fornecer 4gua gelada para o sistema de ar-condicionado do supermercado.

As temperaturas de condensacado e de evaporagdo (MT e BT) séo determinadas com
base na estimativa das diferencas de temperatura em cada um dos trocadores, sendo
calculadas pelas Equacges (142), (143) e (144)

Teono = Tame + ATcono (142)
Tevap,MT = TMT - ATevap,MT (143)
Tevap,BT = TBT - ATevap,BT (144)

A temperatura do trocador de calor em cascata é determinada pela Equagao (145), onde
se considera que a temperatura do lado que atua como condensador desse trocador € igual
a temperatura de evaporacdo MT, e uma diferenca de temperatura é estimada conforme a
Equacéo (146).

(145)

TCASC,EVAP = TCASC,COND - A-I-CASC

TCASC,COND = Tevap,MT (146)

O par de fluidos refrigerantes NH; (amoénia) e H,O (agua) é eficaz para sistemas de
refrigeracdo em cascata devido as suas propriedades complementares. A aménia, com alto
calor latente, é ideal para baixas temperaturas, enquanto a agua se destaca em médias a
altas temperaturas. Essa combinacdo permite um sistema eficiente, seguro e com baixo

impacto ambiental, adequado para uma ampla faixa de operacao.

Os ejetores tem as eficiéncias apresentadas na Tabela 7 cujos valores foram adotados
conforme Mdl (2023), Li et al. (2014), Bellos e Zarei et al. (2023).
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Tabela 7 — Eficiéncia dos ejetores.

Componente Parametro (Eficiéncia) Valor
Bocal motriz (nyy) 0,85
Ejetor Ligquido-Vapor (Alta) ~ ;
Secao de mistura
Zarei et al. (2023) ¢ (w) 0.90
Difusor (n,) 0,80
Bocal primario (nmnyw) 0,95
Ejetor Liquido-Vapor (Baixa) Bocal de sucgao (g, ) 0,95
Mol (2023) Secéo de mistura (1, ) 0,86
Difusor (nD,LV) 0,81

Fonte: Elaborado pelo autor.

Os parametros de entrada do Ciclo Coletor Solar sdo descritos na Tabela 8 e as
simulacdes no EES seréo realizados conforme fluxograma da Figura 16. Esse fluxograma
mostra que para os fluidos refrigerantes utilizados no ciclo de alta, média e baixa
temperaturas, trés fluxos solares (Gr) serdo testados, e para cada um desses fluxos, trés
areas do coletor serdo simuladas. A partir de cada uma dessas areas, duas temperaturas do

gerador e por fim duas temperaturas ambiente seréo simuladas no modelo matematico.

Figura 16 - Fluxograma dos parametros variados na simulacao.

R s
. AREA
- -
: 1"~ COLETOR SOLAR 1 —
1 ] ™= ————
FLUIDO i i - i AMBIENTE 01
REFRIGERANTE |--L_- - L AREA -
NH,-H,0 / R744 i | | COLETOR SOLAR2| ! L e
i i - AMBIENTE 02
t--- i AREA
'--1 COLETOR SOLAR 3

Fonte: Adaptado de Mol (2023).
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Tabela 8 — Parametros de entrada

Parametros de Entrada Valor
Area coletora (Acg, ) 250, 500 e 1.000 m2
Irradiacdo solar total incidente/ Fluxo Solar (GT) 500, 700 e 1.000 W/m?
Temperatura do Gerador (T ) 95e105°C
Temperatura ambiente (TAMB) 25e35°C
Temperatura do Sol (Tg, ) 5770 K
Coef. perda térmica no tanque de armazenamento (U; ) 0,5 W/m’K
Pressao da agua ciclo coletor (Pacua, coL) 800 kPa

Fonte: Adaptado de Mdl (2023).

Os parametros destacados em negrito na Tabela 8 indicam que essas propriedades
terdo seus valores variados durante a simulagédo para as analises no presente estudo. A
pressédo da dgua 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 saturagdo da adgua néo seja
atingida, ou seja, para que a agua se mantenha no estado liquido. Os demais parametros
desta tabela foram baseados na pesquisa de Bellos e Tzivanidis (2017) e serao fixos durante

a simulagéo.
A temperatura do gerador € definida como 10 °C mais baixa que da temperatura que
vem da fonte quente (T26), enquanto a temperatura do fluxo que sai do gerador em direcao

ao tanque de armazenamento (T,;) tem uma variagéo de 7 °C em relacdo a temperatura da

fonte quente, respectivamente representadas pelas Equagdes (147) e (148). O volume do

tanque é dado pela Equacao (149) obtida de Bellos; Tzivanidis (2017).

Toer =T —10 (247)

T,, =T —7 (148)
A

Voank = =2 149

Tank 30 ( )

O aquecedor auxiliar pertencente a regido do Ciclo Coletor Solar opera com gas natural,
o qual é considerado neste trabalho como metano (CH,), cujo poder calorifico inferior (PCI)

igual a 50 MJ/kg. Além disso a eficiéncia da camara de combustdo desse componente foi

considerada como 95%.
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Os custos com o combustivel gas 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). J& os custos associado a producdo de CO; e
parametros ambientais, associados ao TEWI, como taxas de emissao desse refrigerante, sdo
apresentados na Tabela 9, e sdo baseados em Aminyavari et al. (2014), Carlsson et al. (2016)
e Jain et al. (2016).

Tabela 9 — Caracteristicas do custo para 0 SRCACE.

Parametros Valor
Custo da energia elétrica (C,yico ) 0,15 US$/kWh
Custo de combustivel (C,,,) 0,05 US$/kWh
Custo associado & produg&o de CO; (Cqo, ) 90 US$/ton
7.200 h
Tempo de operagéo anual (topera) (2.700h diurno e
4.500h noturno)
Taxa de emissao de CO; - energia elétrica (Xcoz,ae) 0,090 kg.CO2/kWh
Taxa de emissé@o de CO, — combustivel no aquecedor (xcozyaq) 0,20 kg.CO2/kWh

Fonte: Adaptado de Mol (2023).

As taxa de emissdo de CO; para a queima de combustivel no aguecedor auxiliar e para
eletricidade apresentados na tabela acima foram evidenciados no Relatério da UFSC em
Kamimura et al., 2020. O combustivel selecionado no estudo para abastecer o aquecedor
auxiliar € o metano, uma vez que ele compde a maior parte do gas natural, matéria prima

comum para gerar energia nesse tipo de componente.

Diante do exposto na neste capitulo, sera possivel avaliar como os parametros descritos,
tais como as temperaturas do gerador, dos evaporadores, do ambiente, area do coletor solar
e irradiancia solar influenciam no coeficiente de desempenho do sistema (COP), na exergia
destruida no ciclo, nos custos de operacado e ambiental e qual o impacto ambiental anual, em
funcdo do TEWI, do SRCACE em aplicacdes supermercadistas. A razdo de aumento de
pressdo dos ejetores é um outro ponto importante a ser discutido no presente estudo, uma
vez que esse parametro avalia a relevancia da introducéo dos ejetores no SRCACE. Ademais,
a autonomia do Ciclo Coletor Solar sera avaliada e a necessidade da utilizagdo do aquecedor

auxiliar sera discutida.
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

Este capitulo apresenta e discute a validagéo do modelo matematico com base nos artigos
de referéncia e os resultados obtidos pela implementacao dos parametros termodinamicos e

demais variaveis ha modelagem.

5.1 Validacdo dos modelos

O modelo matematico foi desenvolvido no software EES e validado separadamente para
0s circuitos de alta e baixa/média temperatura. Cada caso foi comparado com os respectivos
artigos de referéncia, sendo o ciclo de alta temperatura com o estudo de Zarei et al. (2023) e

o ciclo de baixa/média temperatura com a dissertagdo de Mol (2023).

Nao foram identificados na literatura ou em outros trabalhos nenhum esquema do Sistema
de Refrigeragdo em Cascata Absorgcdo-Compressdo de Vapor com Ejetores e energia solar
(SRCACE) que fosse idéntico ao aplicado neste trabalho, conforme a configuragédo
apresentada Figura 13.

A validagéo foi realizada de acordo com a 12 lei da Termodinamica, sendo que nos ciclos
de baixa/média e de alta temperatura, o parametro de comparacao foi coeficiente de
desempenho (COP) que foi analisado em funcdo da variacdo da perda de pressdo gerada

pelo bocal de sucgdo do ejetor (AP). Os parametros termodinamicos de entrada foram

adotados de acordo com o trabalho dos autores e estéo disponiveis na Tabela 10 para o ciclo

de baixa/media temperatura e na Tabela 11 para o ciclo de alta temperatura.

Tabela 10 - Parametros de entrada para o modelo no ciclo de baixa/media temperatura.

Parametro Termodinamico Valor
Temperatura do condensador (Teoyp) 40 °C
Temperatura do evaporador (Tgyap) 5°C
Eficiéncia secéo mistura (nMJV) 0,95 [-]
Eficiéncia bocal primario (nmn,l\,) 0,85 []
Eficiéncia bocal secundario (nsn,lv) 0,85 [-]
Eficiéncia difusor (1, ) 0,85 []

Fonte: Adaptado Mol (2023).
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Tabela 11 - Parametros de entrada para o modelo no ciclo de alta temperatura.

Parametro Termodindmico Valor
Temperatura do gerador (Tger) 80°C
Presséo do gerador (Pger) 1167 (kPa)
Temperatura do evaporador (Tevap) 2°C
Diferenca de temperatura (AT, ;) 5°C
Temperatura do absorvedor (T, ) 30°C
Eficiéncia isentropica (n; ) 0,85 []
Eficiéncia bocal motriz do ejetor(n,,, ) 0,85 []
Eficiéncia se¢&o de mistura (n,,) 0,85 []
Eficiéncia do difusor ejetor (n; ) 0,80 []
Efetividade trocador de calor (&) 0,80 []

Fonte: Adaptado de Zarei et al. (2023)

Com o resultado desta comparacéo, observou-se que o COP calculado foi de 5,88 e o
(COPwo), utilizado como referéncia para validacdo, foi de 5,88. Dessa forma, nota-se que o
COP calculado possui valor idéntico 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

validagdo foram considerados 0os mesmos parametros.

Ja o ciclo de alta temperatura, foi comparado e analisado em relacdo a pesquisa realizada
por Zarei et al. (2023), que possui a modelagem matematica equivalente ao do ciclo de alta
temperatura da Figura 13. O resultado da comparacao esta disponivel para visualizagdo na
Figura 17. Nesta Figura, o COP obtido sdo exibidos em funcdo da variacdo da temperatura

do gerador, considerando fixos os demais parametros da Tabela 11.

Assim, observa-se na Figura 17 que o modelo matematico 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
calculo das propriedades da mistura NHs-H,O utilizado por Zarei et al. (2023) que difere do
banco de dados utilizado pelo software EES. Entretanto, observa-se que apesar da diferenca
de valores para o COP a tendéncia de ambos os modelos é semelhante. Dessa forma, pode-
se concluir que o presente modelo representa de maneira satisfatéria o ciclo de alta

temperatura.
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Figura 17 - COP ciclo de alta temperatura
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Fonte: Elaborado pelo autor.

5.2 Discussao dos resultados para o SRCACE

Como é sabido, o desempenho de um sistema de refrigeracdo em cascata com ejetor é
significativamente influenciado pelas condicbes de operacdo. Portanto, as discusstes
apresentadas neste item concentram-se nos efeitos dessas variaveis sobre o desempenho do
sistema, considerando para as analises energética e exergética o coeficiente de desempenho
(COP) e a destruicdo de exergia (ExDroraL), respectivamente, para a analise ambiental
(emissdes) o TEWI e para a andlise econbmica os custos operacionais (Copera), CUStOS

ambientais (Cawvsiental) € custos totais (Croral).

Sobre a andlise solar, foram considerados todas as variaveis anteriores com e sem a
utilizacao do coletor solar sendo: o TEWI com e sem sol (TEW lcomsol) (TEWlsemsor); 0 custo total
(CroraL) € (CrotaLsemsol), € a exergia destruida total com e sem 0 uso do sol (EXDcomsol) €
(ExDsemsol) do Sistema de Refrigeracdo em Cascata de Absorcdo-Compressao de Vapor com
Ejetores (SRCACE). Essas analises foram realizadas com base em simula¢des em diferentes

condi¢des de trabalho, conforme ilustrado no fluxograma da Figura 16.
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5.3 Andlise energética, exegética e do fluxo solar

Os dados de entrada listados anteriormente neste capitulo foram usados como referéncia
para as simulacdes no EES. As simulacBes com diferentes combinacées de parametros
operacionais no sistema de refrigeracdo em cascata proposto neste estudo estédo indicadas

na apresentacao 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 CO; (R744), enquanto no ciclo de alta temperatura utiliza-se a mistura

amonia e agua (NHs-H-20).

Dessa forma, podem ser visualizados na Tabela 12 os coeficientes de desempenho do
sistema de maneira total (COP), e divididos nos ciclos de alta (COPar) e baixa/média (COPgwmr)
temperatura. Da maneira analoga para a exergia destruida do sistema sendo subdivididos
também para o ciclo todo (ExDutar), para os ciclos de média/baixa (ExDgwmr) € de alta (ExDar)
temperatura. Para obtencdo desses resultados destaca-se que 0s seguintes parametros
foram variados: fluxo solar (Gt), area do coletor (AcoL), temperatura do gerador (Tcer) €

temperatura ambiente (Tawms).

Em cada coluna da Tabela 12 estdo destacados o que séo considerados os melhores
valores em verde e os piores em vermelho. Para exergia destruida os menores valores, em
verde, sdo os desejados visto que o dado representa a irreversibilidade. J4 para o COP os
maiores valores, também em verde, representam o melhor desempenho do ciclo. A excecao
foi apenas para o COPgur do ciclo de média/baixa temperatura que nao apresentou alteracao
com a variacao dos parametros, devido as condi¢Bes de operacao para os ciclos de média e
baixa temperatura estarem fixas, como a temperatura dos evaporadores e o0 grau de

superaquecimento do trocador de linha de sucg¢ao (SHX).

Analisando o COP da Figura 18, pode-se observar que cada uma das quatro
combinac¢des de temperatura resulta no mesmo valor de COP, independente do fluxo solar e
da area do coletor. Isso indica que os parametros solares néo influenciaram diretamente no
valor do COP do sistema sem considerar o ciclo solar, isso ocorre porque a temperatura do
gerador esta fixa para todos os casos. Nota-se também uma discrepancia entre os valores de
COPar € COPgt como exposto na Figura 18 ocasionando em uma reducao significativa de
desempenho do sistema, no qual é possivel observar que os valores sdo mais baixos, pois

seguiram a tendéncia de COPAar.



Tabela 12 - Resultados do COP e Exergia destruida.
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GT Acol Tger Tamb ExDrotaL ExDgmt ExDat
wima | ma | pel | pep | COP |COPar| COPer | T [W] (W]
95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 | 298548 13362 32353

250 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

95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 | 369856 13362 32353

500 500 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

95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 | 513296 13362 32353

1000 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

95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 | 309076 13362 32353

250 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

95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 | 391168 13362 32353

200 500 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

95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 267262 13362 21707

1000 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

95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 | 324863 13362 32353

250 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

95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 65893 13362 21707

1000 500 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

95 25 0,5541 | 0,7119 | 6,00979 | 1,25E+06 13362 21707

1000 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.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

A exergia total destruida no sistema (EXDroraL), a exergia do circuito de alta temperatura
(ExDar) € do ciclo de baixa e média temperatura (ExDswr), € apresentada na Figura 19. Nesta
figura, sdo exibidos os valores de exergia destruida na condi¢do de operacao com fluxo solar
de 700 W/m2 e area do coletor de 1000 m?, as temperaturas foram consideradas em pares,
sendo o primeiro valor a do gerador e a segundo a do ambiente. As condi¢des apresentadas
sdo as com o melhor valor de exergia destruida total da Tabela 12.

Figura 19 - Exergias destruidas do SRCACE
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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A exergia total destruida no sistema no ciclo de alta temperatura (CAT), nos ciclos de
baixa e média temperatura (CBMT) e no ciclo coletor solar (CSOL), sdo mostradas
respectivamente nas figuras Figura 20, Figura 21 e Figura 22 nas quais, sdo apresentados 0s
valores de exergia destruida na condi¢cdo de operacéo para fluxo solar de 700 W/m”2, area
do coletor de 500 mz2, temperatura ambiente em 35°C e temperatura do gerador 105°C.

Figura 20 - Exergia destruida nos componentes do ciclo de alta temperatura [W].
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Figura 21 — Exergia destruida nos componentes do ciclo de média e baixa temperatura
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Fonte: Elaborado pelo autor.



Figura 22 - Exergia destruida nos componentes do ciclo coletor solar [W].
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Figura 23 - Comparacao entre exergias do ciclo.
3235000

m ExD_CICLO ALTA TEMPERATURA [W]

m ExD_CICLO BAIXA E MEDIATEMPERATURA [W]

B ExD_CICLO COLETOR SOLAR [W]

Fonte: Elaborado pelo autor.

5.4 Anélise ambiental

As irradiacfes solares totais incidentes (GT) selecionadas para a analise ambiental foram

de 500, 700 e de 1000 W/m2, O tempo de funcionamento anual, bem como os custos de

energia elétrica e de combustivel, associado a producéo de CO; e taxas de emissao de CO-
estao disponiveis na Tabela 9 no Capitulo 4.

O impacto ambiental do SRCACE é analisado por meio do célculo do impacto total
equivalente de aquecimento indireto (TEWIinp) para os trés fluxos solares avaliados neste
estudo, bem como para trés diferentes areas do coletor solar 250m2, 500m2 e 1000m2. Os

resultados apresentados na Tabela 13 referem-se as varia¢cdes de temperatura ambiente de
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25°C e 35°C, e a temperatura do gerador de 95°C e 105°C, considerando tanto o (TEWIp)

com o uso de energia solar quanto desconsiderando-a (TEWInp.cT-0).

Tabela 13 - Resultado do TEWI

Gr Acol Tcer Tams TEWIling Sem coletor TEWIling
[WImZ] [m2] [°C] [°C] [ton.COz/an0] [ton.CO2/an0]
95 25 310,00 336,67
250 35 308,67 340,00
105 25 320,67 342,67
35 320,00 346,67
95 25 282,67 336,67
500 500 35 276,67 340,00
105 25 298,67 342,67
35 292,67 346,67
95 25 229,33 336,67
1000 35 213,33 340,00
105 25 255,33 342,67
35 239,33 346,67
95 25 288,00 336,67
250 35 286,67 340,00
105 25 299,33 342,67
35 298,00 346,67
95 25 239,33 336,67
700 500 35 233,33 340,00
105 25 256,00 342,67
35 249,33 346,67
95 25 202,67 336,67
1000 35 204,67 340,00
105 25 206,00 342,67
35 208,00 346,67
95 25 256,00 336,67
250 35 254,00 340,00
105 25 266,67 342,67
35 266,00 346,67
95 25 202,67 336,67
1000 500 35 204,67 340,00
105 25 206,00 342,67
35 208,00 346,67
95 25 202,67 336,67
1000 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 gue, ao utilizar a energia solar como uma das fontes de acionamento
do sistema, o impacto ambiental € reduzido, resultando em uma menor emisséo de CO, para
a atmosfera e um menor impacto ao meio ambiente. Esse efeito é ilustrado na Tabela 13, que
demonstra que o TEWInp,ct=0 apresenta valores mais altos em todos os pontos avaliados
devido a ndo utilizar a energia solar. Dentre os resultados sem utilizacdo do coletor solar,
pode-se observar que os melhores resultados sdo com a menor temperatura do gerador e do
ambiente destacados na cor verde, e 0s piores estdo 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 area do coletor, menores sao as
emissoes indiretas. Obteve-se dois resultados iguais, que estdo destacados em verde Tabela
13, para o fluxo solar de 1000W/mz?, indicando que, para esse caso, 0 aumento da area do
coletor ndo seria vantajoso, podendo ser mais econémico a instalacdo de um sistema com a
area menor. Com isso, 0 estudo mostra que o mais eficiente é realizar a coleta de dados do

fluxo solar da regido para posteriormente determinar a melhor area do coletor.

No gréafico da Figura 24 é possivel visualizar o fluxo solar (Gt) pelas emissdes indiretas
(TEWI) em 15 anos, para desenvolvimento desse gréafico considerou-se fixo a area do coletor
em 250 m2, a temperatura do gerador de 95°C e a temperatura ambiente em 25°C. E possivel
observar pela linha de tendéncia que as emissdes indiretas diminuem com o aumento do fluxo
solar no ciclo proposto enquanto no sistema sem utilizagdo da energia solar se mantem

estagnadas.

Figura 24 - Emissdes indiretas pelo Fluxo solar
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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5.5 Analise econbmica

As varidveis da irradiacao solar total incidente (Gt), da area do coletor (Acol), temperatura
do gerador (Tqer) € temperatura ambiente (Tamb) Selecionadas para a analise econdémica foram
as mesmas utilizadas na analise ambiental. Assim como os demais parametros que estdo

disponiveis na Tabela 9.

Podem ser visualizados na Tabela 14, os custos de operagao (Copera), ambiental (Cambiental)
e o0 custo total (Cwra)) do sistema de refrigeracdo em cascata com ejetores e energia solar.
Além disso, também foram calculados os pardmetros mencionados considerando que o
SRCACE operando com e sem 0s coletores solares. Para todos os parametros citados,

separados em colunas, estdo 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, € mais baixo quando hé utilizacdo da energia solar. Isso ocorre devido ao menor
consumo de combustivel gasto com outra fonte de energia, necessaria para suprir as
demandas do SRCACE.

A mesma tendéncia 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/mz, area do
coletor de 1000mz2, temperatura do gerador de 105°C e temperatura ambiente 35°C fica
evidente a relevancia dessa fonte de energia, chegando em torno de 55% de diferenca anual,
com US$ 60.957,00 de economia.

Observando os custos ambientais, operacionais e totais sem utilizacdo 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 sao 0s gastos. Logo,
quando se trabalha sem energia solar para Teer= 105°C e Tavs= 35°C tem-se o maior custo

total conforme destacado em vermelho na Tabela 14.

Ja quando se analisa os custos com a utilizacdo da energia solar, a tendéncia contraria
ocorre, apresentando 0s menores custos quando as temperaturas e fluxos solares estdo mais
altas. Logo quanto maiores forem as temperaturas de um ambiente e sua incidéncia solar

maior tende a ser a economia com a implementacao desse ciclo.

O grafico da Figura 25 representa o custo total (Cwta) pela area do coletor, para esse
estudo considerou-se fixo o fluxo solar de 1000 W/m2 e a temperatura do gerador de 95°C. E
possivel observar pela linha de tendéncia que para ambas as temperaturas ambientes 0s

custos diminuem com o aumento da area do coletor solar.
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Gr Acoi | Teer | Tams Cawmsl Cave Copera Croral
(Wim?) | [m] | €1 ] €1 | [$/ano] | gjan) [$/ano] [$/ano]
25 | 9277600 | 512654900 |
% [ 735 | 2774800 | 53060900 167.884,00
250 ‘ $30.843,00 ‘ $168.929,00
105 35 $28.774,00 $130.140,00 | $139.584,00 | $158.914,00
25 $25.442,00 $117.083,00 | $135.992,00 | $142.525,00
% 35 $24.887,00 | $30.609,00 | $115.021,00 | $137.275,00 | $139.908,00 | $167.884,00
>0 >0 25 $26.901,00 | $30.843,00 | $122.756,00 | $138.086,00 | $149.656,00 | $168.929,00
105 35 $26.340,00 $120.671,00 | $139.584,00 | $147.011,00
25 $20.619,00 $98.328,00 | $135.992,00 | $118.948,00
% 35 $19.215,00 | $30.609,00 | $92.962,00 | $137.275,00 | $112.177,00 | $167.884,00
1000 25 $22.983,00 | $30.843,00 | $107.522,00 | $138.086,00 | $130.505,00 | $168.929,00
105 35 $21.514,00 $101.905,00 | $139.584,00 | $123.418,00
25 $25.931,00 $118.983,00 | $135.992,00 | $144.914,00
% 35 $25.803,00 | $30.609,00 | $118.583,00 | $137.275,00 | $144.385,00 | $167.884,00
250 25 $26.933,00 | $30.843,00 | $122.880,00 | $138.086,00 | $149.813,00 | $168.929,00
105 35 $26.829,00 $122.574,00 | $139.584,00 | $149.403,00
25 $21.566,00 $102.010,00 | $135.992,00 | $123.576,00
% 35 $21.009,00 | $30.609,00 | $99.939,00 | $137.275,00 | $120.948,00 | $167.884,00
700 >0 25 $23.026,00 | $30.843,00 | $107.688,00 | $138.086,00 | $130.714,00 | $168.929,00
105 35 $22.463,00 $105.595,00 | $139.584,00 | $128.058,00
% 35 $18.388,00 | $30.609,00 | $89.749,00 | $137.275,00 | $108.138,00 | $167.884,00
1000 25 $18.522,00 | $30.843,00 | $90.171,00 | $138.086,00 | $108.693,00 | $168.929,00
105 35 $18.735,00 $91.097,00 $139.584,00 | $109.831,00
25 $23.013,00 $107.637,00 | $135.992,00 | $130.649,00
% 35 $22.884,00 | $30.609,00 | $107.232,00 | $137.275,00 | $130.116,00 | $167.884,00
250 25 $24.015,00 | $30.843,00 | $111.535,00 | $138.086,00 | $135.551,00 | $168.929,00
105 35 $23.911,00 $111.226,00 | $139.584,00 | $135.137,00
% 35 $18.388,00 | $30.609,00 | $89.749,00 $137.275,00 | $108.138,00 | $167.884,00
1000 500 25 $18.522,00 | $30.843,00 | $90.171,00 $138.086,00 | $108.693,00 | $168.929,00
105 35 $18.735,00 $91.097,00 | $139.584,00 | $109.831,00
% 35 $18.388,00 | $30.609,00 | $89.749,00 $137.275,00 | $108.138,00 | $167.884,00
1000 25 $18.522,00 | $30.843,00 | $90.171,00 $138.086,00 | $108.693,00 | $168.929,00
> [Tos [ sanrasce | s91.007.00 |

Fonte: Elaborado pelo autor.
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Figura 25 - Custo total X Area do coletor, caso 1.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

O gréfico da Figura 26 representa o custo total (Cita) pela area do coletor, porém agora
substitui-se os parametros sendo mantidos fixos o fluxo solar de 700 W/m2 e a temperatura
ambiente 35°C. E possivel observar que com esses parametros em ambas as temperaturas
gerador os custos diminuem com o aumento da area do coletor solar.

Figura 26 - Custo total x Area do coletor. Caso 2.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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5.1 Comparacéao do ciclo proposto.

Mol (2023), em sua dissertacdo, realizou uma otimizagdo do ciclo proposto, utilizando
diferentes fluidos refrigerantes. A concluséo foi que, apds a otimizagéo do custo total anual, o
fluido R1233zd(E) se destacou como o mais adequado para o sistema de refrigeracdo em
cascata com ejetor que utiliza energia solar (SRCE), considerando critérios econémicos,
ambientais e de desempenho.

Para estabelecer uma comparacdo direta, neste trabalho foi realizado um estudo
comparativo entre o ciclo proposto e o ciclo desenvolvido por Mol (2023), considerando a
otimizacdo do custo total operacional. Para isso, utilizou-se os parametros conforme Tabela
15, a fim de garantir uma base comum de comparagdo os dados utilizados foram o mais

semelhantes possivel.

Tabela 15 - Comparacao de dados de entrada utilizados

Valores
Parametros de entrada SRCE SRCACE
(Mol 2023)
AcoL [M?] 2549 2543
Teer[°C] ‘ 125 125
Tawvs [°C] 25 25
RCgomsa ‘ 1,82 1,82
DT_LV 1,34 1,34
ATevaper [°C] ‘ 3 3
ATevar,mr [°C] 3 3
ATcascara [°C] ‘ 3 .
ATeer [°C] 4 4
ATsux [°C] 3 .
ATcono [°C] 3 3
ADToer [C] 3 3
Dwm [m] - 0,12
ATpesor[°C] ‘ . 5C

Fonte: Elaborado pelo autor.

ApoOs realizada a configuracdo dos parametros conforme o ciclo de referéncia o modelo
foi calculado mais uma vez para obter dados para comparacgao entre os ciclos. Os principais

resultados para comparacao estao disponiveis Tabela 16.
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Tabela 16 - Comparacdao de ciclos otimizados.

Valores
Parametros de saida SRCE SRCACE
(Mol 2023) (Autor 2024)

COP [] 0,44 0,54

SCOP [-] 0,084 0,084

EXp,toraL [KW] 1430 566,3

ETA [%] \ 0,014 0,608

TEWInp [ton.COz/ano] 272 208,2
Corera [US$/ANO] ‘ 88.728,00 90.080,00
Cawme [US$/ANQ] 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
relacdo ao ciclo SRCE, desenvolvido por MOL (2023). A implementacdo do ejetor em uma
nova configuracdo reduziu as irreversibilidades, o consumo de trabalho e otimizou todos 0s

parametros analisados.

5.2 Otimizacao do sistema

No presente trabalho foi realizada a otimizacdo sistema SRCACE minimizando-se as

seguintes fungdes objetivo:

1. Exergia destruida total (EXp.total);

2. Custo total (Ciotal);

3. TOPSIS, ou seja, os algoritmos TOPSIS (Technique for Order of Preference by
Similarity to Ideal Solution) consideram uma solucéo ideal para comparagdo de
desempenho, considerando como melhor alternativa aquela que mais se
aproxima da solucdo ideal, e como pior aquela que mais se afasta dessa
solucdo. Dessa forma, para o presente trabalho deve-se determinar qual a menor
distancia do ponto ideal a curva que define as solu¢des Pareto-6timas, Eq. (150),
sendo que a solucéo ideal é aquela que possui a menor ExD,total,min e o menor

Ctotal,min.

TOPSIS = \/(EXD,totaI - EXD,totaI,min )2 + (Ctotal - Ctotal,min )2 (150)

Na Eq. (150) Ex eC representam, respectivamente os valores para a

D, total,min total,min

exergia destruido total quanto a otimizacdo é realizada a fim de minimiza-la e o custo total

guanto a otimizagdo é realizada a fim de minimiz4-lo. Dessa forma, a Eq. (150) representa a
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menor distancia do ponto ideal a curva que define as solu¢des Pareto-6timas, como descrito
por JAIN et al. (2016).

Para a otimizag&o das 3 funcdes objetivo apresentadas foi utilizado o método contido no
EES, denominado Conjugate Directions Methods com tolerancia de 103 e com um nimero
maximo de avalicdo das func¢des de 3000. Os parametros temperatura ambiente (Tawg) de 25°C
e irradiancia solar total (Gy) igual a 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 otimizacdo. O tempo de funcionamento anual, bem como o0s custos de energia
elétrica, de combustivel, associado a producdo de CO; e taxas de emissdo de CO, foram

apresentados na Tabela 9 no Capitulo 4.
A Tabela 17 apresenta os parametros utilizados na otimizagéo e sua faixa de variagéo.

Tabela 17 - Faixa de variacdo dos parametros de entrada na otimizacao

A Valores
Parametros = 2
Minimo = Maximo
Area coletora (Ao, ) 250 m2 1600 m?
Diferenca entre a temperatura do refrigerante e agua no gerador
GER
Diferenca de temperatura no trocador de calor em cascata (ATcasc) 3°C 15°C
Diferenca de temperatura no condensador (ATCOND) 3°C 15°C
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor LV (ATeqy,V) 0,05°C 15°C
Diferenca de temperatura no evaporador de baixa temperatura
(AT ) 3°C 15°C
evap,BT
Diferenca de temperatura no evaporador de média temperatura
(AT ) 3°C 15°C
evap,MT
Diferenca de temperatura entre a saida entrada do gerador (ATGER) 3°C 15°C
Diferenca de temperatura entre a saida entrada do gerador (ATABSOR) 3°C 15°C
Grau de Superaquecimento SHX (ATSUPER) 3°C 15°C
Raz&o de circulagdo da bomba 2 (RCBomba]z) 1(-) 4(-)
Efetividade do trocador de calor intermediario (e,,) 0,60 0,80
Diametro da secdo de mistura ejetor alta temperatura (Dw) 0,006m | 0,20 m
Temperatura do gerador (Tger) 80°C 110°C

Fonte: Elaborado pelo autor.

A Tabela 18 apresenta os valores dos parédmetros obtidos na otimizacdo além dos

valores de um caso base utilizado como referéncia.
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Valores
Parametros Minimiza = Minimiza = Minimiza
Caso Base EXp,total Chotal TOPSIS

Area coletora (Acq, ) 500 m2 250m2 | 502.6m2 | 270 m?
Diferenca entre a temperatura do refrigerante . X X X
e agua no gerador (ADTg) 27 2870 28 28T
Diferenca de temperatura no trocador de . . . 3
calor em cascata (AT, ) 3 C 25°C 25°C 25°C
Diferenca de temperatura no condensador

AT 5°C 3°C 3°C 3°C
( COND)
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor

0.5°C 1.16 °C 1.16 °C 1.16 °C

LV(AT,q, )
Diferenca de temperatura no evaporador de
baixa temperatura (ATevap,BT) e e g g
Diferenca de temperatura no evaporador de
média temperatura (ATevap,MT) °°C 6.8°C 6.8°C 68°C
Diferenca de temperatura entre a saida X X 3 )
entrada do gerador (ATgeg) 3°C 25°C 25°C 25°C
Diferenca de temperatura entre a saida . . . A
entrada do gerador (AT gs0r) 5°C 15°C 15 15°C
Grau de Superaquecimento SHX (ATgpes )
Raz&o de circulagéo da bomba 2 (RCBomba,Z) 2 1.82 1.82 1.82
Efetividade do trocador de calor
intermediario (e,) by B8 o o
Didmetro da secdo de mistura ejetor alta 012 m 015m 0.15m 015 m
temperatura (Dwm) ' ' ' '
Temperatura do gerador (Tgeg) 95 °C 80 °C 80 °C 80 °C

Fonte: Elaborado pelo autor.

Analisando a Tabela 18 podemos observar que em todas as otimizacoes, o diametro de

mistura do ejetor aumentou de 0,12 m para 0,15 m, enquanto a razdo de recirculacdo da

bomba diminuiu de 2 para 1,82. Esses critérios podem ser considerados na concepcado do

projeto. Também em todos 0s casos otimizados, a temperatura do gerador convergiu para o

valor minimo, 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 analise energética, exergética, econbémica e de

emissdes (Andlise 4E) obtidos na otimizagéo, além dos valores de um caso base utilizado

como referéncia.

Tabela 19 - Resultado otimizados da andlise energética, exergética, econdmica e de

emissfes para o SRCACE.

Valores
Parametros Caso Base Minimiza Minimiza Minimiza
EXptotal Cootal TOPSIS
COPAar [] 0,7119 0,7563 0,7563 0,7563
COPgwr [-] 6,00979 7,30121 7,30121 7,30121
COPsrcace [-] 0,5541 0,6096 0,6097 0,6096
SCOPsreace [-] 0,3096 0,4357 0,3475 0,4272
Expat [KW] 32,35 21,32 21,61 21,32
Expsur [KW] 13,36 10,79 10,79 10,79
Exp,cs [KW] 334,8 237,9 303,1 243
EXp,toraL [KW] 380,5 270 335,5 275,1
i [%6] 4,688 6,26 5,027 6,151
Cawms [US$/ano] 23504 23628 19530 23301
Copera [US$/ano] 109546 106827 90893 105557
CroraL [US$/ano] 133050 130454 110424 128858
TEWIinp [ton.CO2/ano] 261,33 262,53 217,00 258,93

Fonte: Elaborado pelo autor.

As otimizacdes sdo promissoras, apresentando resultados satisfatérios tanto na
reducdo da exergia destruida e dos custos quanto na melhoria dos COP do sistema em

comparagao ao caso base.

Quando a otimizacdo visa minimizar a exergia, ela reduz a &area do coletor solar,
diminuindo a captacdo de energia solar. Como consequéncia, ha um aumento no consumo

de gas natural, resultando em um maior custo e emissdes de CO,.

O SCOP do sistema também aumenta com a otimizac¢do da exergia, indicando um melhor
aproveitamento da energia solar na refrigeracdo quando as areas dos coletores sdo menores.
No entanto, quando a otimizacao foca nos custos, a area do coletor aumenta. Mesmo que
isso leve a um aumento das irreversibilidades, os custos operacionais acabam sendo

menores.
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6 CONCLUSOES

Inicialmente, foi desenvolvido um modelo matematico para simular o comportamento de
um sistema de refrigeracdo em cascata, integrando os processos de absor¢do e compressao
de vapor com os ejetores e a energia solar. A simulacao no software EES permitiu validar o
modelo com ciclos existentes e propor uma nova configuracdo de um sistema de refrigeracéo

em cascata com utilizac&o de ejetores e energia solar.

Foi realizada uma comparacéao do ciclo de referéncia com o proposto. Os resultados
indicaram que a implementacédo de ejetores no sistema proposto proporciona uma melhoria
na eficiéncia energética, contribuindo para a redugédo do consumo de energia e se provando

ser uma alternativa viavel para otimizar o desempenho

O trabalho apresentou uma andlise 4E (energética, exergética, econdmica e de emissdes)
com a proposta de uma nova configuracdo de um sistema de refrigeracéo integrado de
absorgédo-compressao 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 utilizacdo em supermercados, com dois evaporadores atendendo duas regioes

de resfriamento (média e baixa temperaturas).

Na simulacdo foram testados trés fluxos solares, e a partir desses fluxos, trés areas do
coletor de tubos evacuados, e a partir dessas duas temperaturas do gerador e duas do
ambiente. Na analise energética e exergética foi possivel identificar as eficiéncias e perdas
associadas ao sistema. Evidenciando a distribuicdo e a degradacdo da energia dentro do
sistema, permitindo compreender a eficiéncia termodinamica global e os impactos associados

a irreversibilidade dos processos.

Do ponto de vista econémico, a avaliacdo considerou 0os custos operacionais e ambientais
do sistema, possibilitando uma andlise custo-beneficio que orienta a viabilidade do projeto.
Por fim a andlise ambiental quantificou os impactos ambientais do sistema, considerando as

emissoes indiretas de carbono.

A etapa final consistiu na otimizacdo do sistema, onde foram variados os parametros
permitindo que maximizar a eficiéncia e minimizar as irreversibilidades e os custos. Os
resultados demonstraram que o sistema de refrigeracdo proposto tem potencial significativo
para aplicacdo em contextos em que a eficiéncia energética e a sustentabilidade sao

prioridades.
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Conclui-se, portanto, que os objetivos foram alcancados e que a analise 4E permitiu

avaliar as vantagens e desvantagens da nova configuracdo do SRCACE.

6.1 Sugestdes para trabalhos futuros

As andlises realizadas podem servir como base para futuros estudos e aperfeicoamentos,
que podem explorar a adaptacdo do modelo a diferentes condicbes operacionais e a

introdug&o de novos componentes para otimizar ainda mais o desempenho.

Podem ser avaliados novas combinacdes de fluidos refrigerantes nos ciclos de alta, média
e baixa temperatura, ou a implementacdo de ejetores em uma configuracdo diferente.
Posteriormente o0s resultados estdo aptos a serem comparados com o0 sistema atual

verificando sua viabilidade 4E (energética, exergética, econdmica e de emissdes).

A viabilidade na construcdo e os custos de aquisicdo e manutengdo dos componentes do
sistema podem ser estudados, garantindo uma abordagem pratica e econémica.

Podem ser avaliadas outras fontes de calor em lugar do géas natural.



88

7 REFERENCIAS

ABED, Azher M.; ALGHOUL, M. A.; SIRWAN, R.; AL-SHAMANI, Ali Najah; SOPIAN, K.
Performance enhancement of ejector-absorption cooling cycle by re-arrangement of solution
streamlines and adding RHE. Applied Thermal Engineering, v. 77, p. 65-75, 2015.

AGHAZADEH DOKANDARI, D.; SETAYESH HAGH, A.; MAHMOUDI, S. M. S.
Thermodynamic investigation and optimization of novel ejector-expansion CO 2 /NH 3
cascade refrigeration cycles (novel CO 2 /NH 3 cycle). International Journal of
Refrigeration, v. 46, p. 26—36, 2014. Disponivel em:
<https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S014070071400190X>. Acesso em: 25/3/2022.

ANDRADE, J. C. S.; COSTA, P. Mudanca climatica, protocolo de Kyoto e mercado de
créditos de carbono: desafios a governanga ambiental global. Organiza¢fes & Sociedade, v.
15, n. 45, p. 29-45, abr. 2008.

AMINYAVARI, M.; NAJAFI, B.; SHIRAZI, A.; RINALDI, F. Exergetic, economic and
environmental (3E) analyses, and multi-objective optimization of a CO2/NH3 cascade
refrigeration system. Applied Thermal Engineering, v. 65, n. 1-2, p. 42-50, 2014.
Disponivel em: <https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S1359431113009721>. Acesso
em: 16/12/2022.

BAI, T.; YAN, G.; YU, J. Performance evolution on a dual-temperature CO, transcritical
refrigeration cycle with two cascade ejectors. Applied Thermal Engineering, v. 120, p. 26—
35, jun. 2017. https://doi.org/10.1016/j.applthermalenq.2017.03.091.

BELLOS, E.; TZIVANIDIS, C. Parametric analysis and optimization of a cooling system with
ejector-absorption chiller powered by solar parabolic trough collectors. Energy Conversion
and Management, v. 168, p. 329-342, jul. 2018.
https://doi.org/10.1016/j.enconman.2018.05.024.

BELLOS, E.; TZIVANIDIS, C.; ANTONOPOULOS, K. A. Exergetic, energetic and financial
evaluation of a solar driven absorption cooling system with various collector types. Applied
Thermal Engineering, v. 102, p. 749-759, jun. 2016.
https://doi.org/10.1016/j.applthermaleng.2016.04.032.

BELLOS, E.; TZIVANIDIS, C.; TSIFIS, G. Energetic, Exergetic, Economic and Environmental
(4E) analysis of a solar assisted refrigeration system for various operating scenarios. Energy
Conversion and Management, v. 148, p. 1055-1069, 2017.

BELLQOS, E.; TZIVANIDIS, C. Energetic and financial analysis of solar cooling systems with
single effect absorption chiller in various climates. Applied Thermal Engineering, v. 126, p.
809-821, 2017.

BEHNAM, P.; FAEGH, M.; SHAFII, M. B. Thermodynamic analysis of a novel combined
power and refrigeration cycle comprising of E-Kalina and ejector refrigeration cycles. Revue
Internationale du Froid [International Journal of Refrigeration], v. 104, p. 291-301, 2019.

BLANCO, Gabriel; GERLAGH, Reyer; SUH, Sangwon; BARRETT, John; HELEEN, C.; DE
CONINCK, H.; DIAZ MOREJON, C. F.; MATHUR, Ritu; NAKICENOVIC, Nebojsa; OFOSU
AHENKORAH, Alfred; PAN, Jiahua. Drivers, Trends and Mitigation. In: Climate Change
2014: Mitigation of Climate Change. Contribution of Working Group Il to the Fifth
Assessment Report of the Intergovernmental Panel on Climate Change. 2014.


https://doi.org/10.1016/j.applthermaleng.2017.03.091
https://doi.org/10.1016/j.enconman.2018.05.024
https://doi.org/10.1016/j.applthermaleng.2016.04.032

89

CARLSSON, B.; MEIR, M.; REKSTAD, J.; PREISS, D.; RAMSCHAK, T. Replacing traditional
materials with polymeric materials in solar thermosiphon systems — Case study on pros and
cons based on a total cost accounting approach. Solar Energy, v. 125, p. 294-306, 2016.
Disponivel em: <https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0038092X15006647>. Acesso
em: 16/12/2022.

CARVALHO, F. N. DE. Simulacdo termoecondmica de sistemas de refrigeracdo em
cascata e integrado absorcao-compresséo de vapor, 2019. Dissertacdo de Mestrado,
Programa de P6s-graduacdo em Engenharia da Energia, Belo Horizonte - MG: CEFET-MG.
DE CARVALHO, F. N. SIMULACAO TERMOECONOMICA DE SISTEMAS DE
REFRIGERACAO EM CASCATA E INTEGRADO ABSORCAO- COMPRESSAO DE
VAPOR. , 2019.

CENGEL, Y. A.; BOLES, M. A. Thermodynamics: An Engineering Approach. 8. McGraw Hill,
2015. 1115 p.

CENGEL, Y. A.; BOLES, M. A. Thermodynamics: An Engineering Approach — 52 ed.
McGraw-Hill, 2004.

CENGEL, Y. A.; BOLES, M. A. Termodinamica. Porto Alegre -RS, Brasil: AMGH, 2013.
CHI, W.; YANG, Q.; CHEN, X.; et al. Advanced exergy analysis of NH3/CO2 cascade
refrigeration system with ejector. International Journal of Refrigeration, v. 145, p. 185-
195, 2023.

CABELLO, R.; SANCHEZ, D.; LLOPIS, R.; ANDREU-NACHER, A.; CALLEJA-ANTA, D.
Energy impact of the Internal Heat Exchanger in a horizontal freezing cabinet. Experimental
evaluation with the R404A low-GWP alternatives R454C, R455A, R468A, R290 and R1270.
International Journal of Refrigeration, v. 137, p. 22-33, 2022. Disponivel em:
https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S014070072200041X. Acesso em: 30/5/2022.

CIMSIT, C.; OZTURK, I. T. Analysis of compression—absorption cascade refrigeration cycles.
Applied Thermal Engineering, v. 40, p. 311-317, jul. 2012.
https://doi.org/10.1016/j.applthermaleng.2012.02.035.

COMPANHIA ENERGETICA DE MINAS GERAIS. CEMIG - Valores de Tarifarios e Servicos.
Disponivel em: <https://www.cemig.com.br/atendimento/valores-de-tarifas-e-servicos/>.
Acesso em: 8/5/2023.

GENIER, F. S.; JUNIOR, C. Ciclos de refrigeracao. , 2013.

DE SOUZA, A. V. ANALISE TERMODINAMICA E OTIMIZACAO DE UM SISTEMA DE
REFRIGERACAO EM CASCATA MODIFICADO UTILIZANDO EJETORES BIFASICO E
FLUIDOS COM BAIXO GWP. , 2023.

DINCER, I.; KANOGLU, M. Refrigeration Systems and Applications. 22 ed., John Wiley and
Sons, 2010.

ELBEL, S.; LAWRENCE, N. Review of recent developments in advanced ejector technology.
International Journal of Refrigeration, v. 62, p. 1-18, 2016. Disponivel em:
https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0140700715000202. Acesso em: 20/8/2023.

FRACCARO, L. C. Z. et al. Gases do efeito estufa e aguecimento global: avaliacdo das
emissdes do CO,, CH, e N,O de solos sob floresta e pastagem da Amazonia submetidos a
diferentes condi¢bes de umidade e temperatura. 2007. Anais. Sdo Paulo: USP.


https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S014070072200041X
https://doi.org/10.1016/j.applthermaleng.2012.02.035

90

GAROUSI FARSHI, L.; MOSAFFA, A. H.; INFANTE FERREIRA, C. A.; ROSEN, M. A.
Thermodynamic analysis and comparison of combined ejector—absorption and single effect
absorption refrigeration systems. Applied Energy, v. 133, p. 335-346, nov. 2014.
https://doi.org/10.1016/j.apenergy.2014.07.102.

GETU, H. M.; BANSAL, P. K. Thermodynamic analysis of an R744—-R717 cascade
refrigeration system. International Journal of Refrigeration, v. 31, n. 1, p. 45-54, 2008.
GULLO, P.; HAFNER, A.; BANASIAK, K. Transcritical R744 refrigeration systems for
supermarket applications: Current status and future perspectives. International Journal of
Refrigeration, v. 93, p. 269-310, 2018.

GULLO, P.; TSAMOS, K. M.; HAFNER, A.; et al. Crossing CO2 equator with the aid of multi-
ejector concept: A comprehensive energy and environmental comparative study. Energy, v.
164, p. 236-263, 2018.

GUTIERREZ, HUMBERTO RICARDO VIDAL. Simulagdo horaria e otimizag&o termo-
econdmica de ciclos de refrigeragdo com ejetor movidos a energia solar e gas natural. 2005.
141 p. Tese (Doutor em Engenharia Mecénica) - Universidade Federal de Santa Catarina,
Floriandpolis.

JAFARMADAR, S.; HABIBZADEH, A.; RASHIDI, M. M.; REZAEI, S. S.; AGHAGOLI, A.
Thermodynamic Analysis of an Ejector-Absorption Refrigeration Cycle with Using NH3-H20.
,v. 11, n. 7, 2017.

JAIN, V.; SACHDEVA, G.; KACHHWAHA, S. S.; PATEL, B. Thermo-economic and
environmental analyses based multi-objective optimization of vapor compression—absorption
cascaded refrigeration system using NSGA-II technique. Energy Conversion and
Management, v. 113, p. 230-242, 2016.

JAIN, V.; SACHDEVA, G.; KACHHWAHA, S. S. NLP model based thermoeconomic
optimization of vapor compression—absorption cascaded refrigeration system. Energy
Conversion and Management, v. 93, p. 49—-62, mar. 2015.
https://doi.org/10.1016/j.enconman.2014.12.095.

KAMIMURA, A.; FORGIARINI RUPP, R.; FOSSATI, M.; LAMBERTS, R. Fatores de
conversao de energia elétrica e térmica em energia primaria e em emissfes de diéxido
de carbono a serem usados na etiquetagem de nivel de eficiéncia energética de
edificacfes. Florianopolis - Brasil: Universidade Federal de Santa Catarina - UFSC, 2020.

Lebrun, P., Ziegler, F., 2019. 38th informatory note on refrigeration technologies. The Role of
Refrigeration on the Global Economy. https://doi.org/10.18462/iif. NItec38.06.2019.
Junehttps://doi.org/.

LEE, T.-S.; LIU, C.-H.; CHEN, T.-W. Thermodynamic analysis of optimal condensing
temperature of cascade-condenser in CO2/NH3 cascade refrigeration systems.
International Journal of Refrigeration, v. 29, n. 7, p. 1100-1108, 2006. Disponivel em:
<https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0140700706000569>. Acesso em: 29/3/2022.

LI, H.; CAO, F.; BU, X.; WANG, L.; WANG, X. Performance characteristics of R1234yf
ejector-expansion refrigeration cycle. Applied Energy, v. 121, p. 96-103, 2014. Disponivel
em: <https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0306261914001093>. Acesso em:
25/3/2022.


https://doi.org/10.1016/j.apenergy.2014.07.102
https://doi.org/10.1016/j.enconman.2014.12.095

91

LI, Y.; YU, J.; QIN, H.; SHENG, Z.; WANG, Q. An experimental investigation on a modified
cascade refrigeration system with an ejector. International Journal of Refrigeration, v. 96,
p. 63-69, 2018. Disponivel em:
<https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0140700718303372>. Acesso em: 25/3/2022.
MINISTERIO DE MINAS E ENERGIA (ORG.). Informe - Comparacdes de Precos de Gas
Natural: Brasil e Paises Selecionados. , 18. abr. 2019.

MEGDOULL, K. et al. Thermodynamic analysis of a novel ejector expansion transcritical
CO,/N,O cascade refrigeration (NEETCR) system for cooling applications at low
temperatures. Energy, v. 128, p. 586—600, jun. 2017. ISSN 0360-5442. Disponivel em:
https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0360544217306394.

MINISTERIO DE MINAS E ENERGIA (ORG.). Informe - Comparacdes de Precos de Gas
Natural: Brasil e Paises Selecionados. 18 abr. 2019.

MUKHTAR, H. K.; GHANI, S. Hybrid Ejector-Absorption Refrigeration Systems: A Review.
Energies, v. 14, n. 20, p. 6576, 13 out. 2021. https://doi.org/10.3390/en14206576.

MUKHTAR, H. K.; GHANI, S. Improving the performance of a commercial absorption cooling
system by using ejector: A theoretical study. Case Studies in Thermal Engineering, v. 45,
p. 102967, 2023.

MUSSATI, S. F.; GERNAEY, K. V.; MOROSUK, T.; MUSSATI, M. C. NLP modeling for the
optimization of LiBr-H20O absorption refrigeration systems with exergy loss rate, heat transfer
area, and cost as single objective functions. Energy Conversion and Management, v. 127,
p. 526-544, 2016.

MOL, D. C. S. ANALISE TERMOECONOMICA DE UM SISTEMA DE REFRIGERAGCAO EM
CASCATA QUE UTILIZA R744, EJETOR E ENERGIA SOLAR. [2023].

NASCIMENTO, Gabriel Vinco do. Analise termodinamica de ciclos de refrigeracédo
empregados em ultrafreezers. 2022. 52 f. Trabalho de Conclusé&o de Curso (Graduacao) -
Curso de Engenharia Mecénica, Instituto Federal do Espirito Santo, Cachoeiro de
[tapemirim.

NIKBAKHTI, R.; WANG, X.; HUSSEIN, A. K.; IRANMANESH, A. Absorption cooling systems
— Review of various techniques for energy performance enhancement. Alexandria
Engineering Journal, v. 59, n. 2, p. 707-738, abr. 2020.
https://doi.org/10.1016/j.aej.2020.01.036.

PANESI, A. R. Q. Eficiéncia Energética em Supermercados. 2° Encontro de Engenharia e
Tecnologia dos Campos Gerais, 14 e 15 de agosto de 2008. Disponivel em:
http://www.pg.utfpr.edu.br/ppgep/anais/artigos/eng_elet automacao/18%20EFICIENCIA%20
ENERGETICA%20EM%20SUPERMERCADOS. pdf

POLONARA, F.; KUIJPERS, L.; PEIXOTO, R. Potential impacts of the Montreal Protocol
Kigali Amendment to the choice of refrigerant alternatives. International Journal of Heat
and Technology, v. 35, n. Special Issuel, p. S1-S8, 2017. Disponivel em:
https://www.ijheatandtech.org/. Acesso em: 03/08/2023.

REIS, R. J.; TIBA, C. Atlas Solarimétrico de Minas Gerais. . v. Il, p.236, 2016. Belo Horizonte
- MG: Editora Futura Express. Acesso em: 2/3/2023.


https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0360544217306394
https://doi.org/10.3390/en14206576
https://doi.org/10.1016/j.aej.2020.01.036
http://www.pg.utfpr.edu.br/ppgep/anais/artigos/eng_elet_automacao/18%20EFICIENCIA%20ENERGETICA%20EM%20SUPERMERCADOS.pdf
http://www.pg.utfpr.edu.br/ppgep/anais/artigos/eng_elet_automacao/18%20EFICIENCIA%20ENERGETICA%20EM%20SUPERMERCADOS.pdf
https://www.ijheatandtech.org/

92

REVISTA ABRAVA. REVISTA ABRAVA - Climatizacao e Refrigeracéo, v. ano 2, n. 24, p. 68,
mar. 2016.

SALLES, R.; BIAGIONI, L. G. Ministério do Meio Ambiente. [s. d.]. 2020.

SCHAFFER, Roberto; SALEM SZKLO, Alexandre; FROSSARD PEREIRA DE LUCENA,
André; SOARES MOREIRA CESAR BORBA, Bruno; PINHEIRO PUPO NOGUEIRA,
Larissa; PEREIRA FLEMING, Fernanda; TROCCOLI, Alberto; HARRISON, Mike; SADECK
BOULAHYA, Mohammed. Energy sector vulnerability to climate change: a review. Energy,
v.38,n. 1, p. 1-12, 2012. https://doi.org/10.1016/j.energy.2011.11.056.

SHARMA, V.; FRICKE, B.; BANSAL, P. Comparative analysis of various CO, configurations
in supermarket refrigeration systems. International Journal of Refrigeration, v. 46, p. 86—
99, 2014. Disponivel em: https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0140700714001686.
Acesso em: 25/3/2022.

SILVA, D. H. DA. Protocolos de Montreal e Kyoto: pontos em comum e diferencas
fundamentais. Revista Brasileira de Politica Internacional, v. 52, n. 2, p. 155-172, jul.
20009.

STOECKER, W. F.; JONES, J. W. Refrigeracéo e Ar-Condicionado. 2° ed. S&o Paulo:
McGraw-Hill, 1985.

TAN, Y. Thermodynamic performance of the fractionated auto-cascade refrigeration cycle
coupled with two-phase ejector using R1150/R600a at —80 °C temperature level. 2023.

TASSOU, S. A.; GE, Y.; HADWEY, A.; MARRIOTT, D. Energy consumption and
conservation in food retailing. Applied Thermal Engineering, v. 31, p. 147-156, 2011.
https://doi.org/10.1016/j.applthermaleng.2010.08.023.

YARI, M.; MAHMOUDI, S. M. S. Thermodynamic analysis and optimization of novel ejector-
expansion TRCC (transcritical CO2) cascade refrigeration cycles (Novel transcritical CO2
cycle). Energy, p. S0360544211006712, 2011. Disponivel em:
<https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0360544211006712>. Acesso em: 25/3/2022.

ZAREI, A.; ZAMANI, J.; HOOSHYARI, L.; ZABOLI, S. Energy and exergy analysis of a novel
multi-pressure levels ejector absorption-recompression refrigeration system: Parametric
study and optimization. Thermal Science and Engineering Progress, v. 42, p. 101904,
2023.


https://doi.org/10.1016/j.energy.2011.11.056
https://linkinghub.elsevier.com/retrieve/pii/S0140700714001686

93

APENDICE A - PROGRAMA PARA SIMULACOES DESENVOLVIDO NO EES.

"CENTRO FEDERAL DE EDUCAGAO TECNOLOGICA DE MINAS GERAIS
Diretoria de Pesquisa e Pds-Graduagao
Programa de Pés-Graduacdo em Engenharia Mecanica"
"Orientador: Prof?. Dr2. Paulo Eduardo Lopes Barbieri
Coorientador: Prof?. Dr2 Ralney Nogueira de Faria
Linha de Pesquisa: Eficiéncia Energética"
"Discente: Jodo Victor Guimardes Bastos"
"ANALISE TERMOECONOMICA DE UM SISTEMA DE REFRIGERACAO EM CASCATA QUE UTILIZA:
- CICLO DE ABSORCAO
-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(RS;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)



nk kKKK A X KK MODELO DO CAMPO SOLAR ** Kk k% ks
"Hi## DADOS H#it#"

T sat_ AGUA=t_sat(Water;P=P_AGUA_COL)

{MCOL=2 0,02*ACOL " 2 [kg/s] vazdo em massa de fluido nos coletores"}
UT=0,5 [W/mA2-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 [mA3]"
"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 [-] "eficiéncia da combustdo"

"#HHE SOLUGAO #HHH"

"ENTRANDO COM A TAXA DE TRANSFERENCIA DE CALOR NO GERADOR PARA DETERMINAR:

- A VAZAO EM MASSA DE AGUA NO SIST SOLAR
- E A AREA DOS COLETORES"

"CALCULO DA VAZAO EM MASSA DE AGUA 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}

"DIAMTRO DO TANQUE"

VOLT=AST*LST

AST=(pi#t*DSTA2/4)
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DST=LST "ADOTADO DIAMETRO DO TANQUE E IGUAL A SUA ALTURA"
AST_TOTAL=(pi#*DSTA2/4)+(pi#*DST*LST)

"TAXA DE TRANSFERENBCIA DE CALOR COLETORES"

QCOL=GT_SOLAR*ACOL

" EFICIENCIA 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 TRANSFERENBCIA DE CALOR UTIL"

QU=eta_COL*QCOL

QU=MCOL*CP_COL*(TCOL_S-TCOL_E)

"TANQUE DE ARMAZENAMENTO"

"SECAO 1"

AST1=(pi#*DSTA2/4)+(pi#*DST*LST)/3

AST2=(pi#*DST*LST)/3

AST3=(pi#*DSTA2/4)+(pi#*DST*LST)/3

{T_ST1=TGER_E}

T_ST3=TCOL_E

MS=MCOL "VAZAO EM MASSA DE AGUA 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
"SECAO 2"
MCOL*CP_COL*(T_ST1-T_ST2)+MS*CP_COL*(T_ST3-T_ST2)-UT*AST2*(T_ST2-T_AMB)=0
"SECAO 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)/(In((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 VAZAO DE COMBUSTIVEL"
Q_COMB=Q_AUX/eta_comb
M_COMB=Q_COMB/PCI_COMB
VOL_COMB=M_COMB*v_comb "vazdo volumétrica de combustivel [m~3/s]"

end "solar"

"HEH
## n

Subprogram
ejetor_Iv(R2S;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];0MEGA_LV)

SArrays On

"H### MODELO EJETOR LV ###"

"PONTO 04 - SAIDA DO BOCAL PRIMARIO"

P_LV[4]=PEVAP_LV-DELTAP_LV "PEVAP_LV E O P[14]"

SS_LV[4]=SCOND_LV "SCOND_LV E 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 E 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(R2S;P=P_LV[4];h=H_LV[4])
"PONTO 10 - SAIDA DA SUCCAO DO BOCAL SECUNDARIO"
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(RS;h=HS[10];5=55[10])}

{HSB[10]=enthalpy(RS;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(R2S;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(R2S;P=P_LV[10];h=H_LV[10])
T_LV[10]=temperature(R2S;P=P_LV[10];h=h_LV[10])

"PONTO 5 - SECAO 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]72/2)-C_LV[5]*2/2

S_LV[5]=entropy(R2S;P=P_LV[5];h=H_LV[5])
T_LV[5]=temperature(R25;P=P_LV[5];h=h_LVI[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(R2S;h=HS_LV[6];s=SS_LV[6])
{P_LV[6]=pressure(R2S5;h=H_LV[6];x=x_LV[6])}
X_LV[6]=quality(R2S$;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(R2S;P=P_LV[6];h=H_LV[6])
T_LV[6]=temperature(R2S;P=P_LV[6];h=h_LV[6])
"CALCULO DA RAZAO DE AREAS (AR) E RAZAO DE PRESSAO DE ARRASTE (PLR)"

AR_LV=(A_LV[4]+A_LV[10])/A_LV[4]



PLR_LV=P_LV[6]/PEVAP_LV

END "SUBPROGRAM EJETOR_LV"
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HHHHHHHIH AR R R

4
"HHHDADOSHAH"

R$='R717'

R2$='R744'

"Capcidade Frigorifica e Temp. dos Espacos 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

PCl_COMB=lowerheatingvalue(CH4) "PODER CALORIFICO INFERIOR DO COMBUSTIVEL"

"Temperatura do ambiente externo"
{T_ambiente=25[°C]}

"OTIMIZACAO MULTI-OBJETIVO"
PESO=1

SIFNOT 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 PRESSAO NA SAIDA DO BOCAL SECUNDARIO CO2"

EPSILON_TCI=0,70 [-] "EFETIVIDADE - TCI ABSORCAO "



DM=0,12 [M] "DIAMETRO SEGAO MISTURA EJETOR-ABSORGAQ"

"Razao de recirculacdo da bomba 2"
RC_bomba_2=2,0 [-] "M[5]/M[4]"

"GRAU DE SUPERAQUECIMENTO - SHX"

DELTAT sup_SHX=10 [°C]

"Determinacao da Temperatura e Pressao de Condensacao"
DELTAT_COND=5 [°C] "ESTIMADO"

"Determinagdo da Temperatura no absorvedor"
DELTAT_ABSOR=5 [°C] "ESTIMADO"

"Determinacdo das Temperaturas e Pressdes de Evaporacdo"
DELTAT_EVAP_CONG=5 [°C] "ESTIMADO"
DELTAT_EVAP_RESF=5 [°C] "ESTIMADO"

"Variag¢ao de temepratura no trocador cascata"
DELTAT_cascata=3 [°C] "T[3]-T[17] ESTIMANDO"

SENDIF

"EFICIENCIAS"

ETA_BOMBA_1=0,65 [-]

ETA_BOMBA_2=0,65 [-]

"EFICIENCIAS EJETOR ABSORCAO - 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 [-]

"Determinacdo da Temperatura e Pressdao Condensador"
T_COND=T_ambiente+DELTAT_COND
P_cond=p_sat(RS;T=T_cond)

"Determinacao da Temperatura do Absorvedor"
T_ABSOR=T_ambiente+DELTAT_ABSOR

"Determinacdo da Temperatura e Pressdao 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(R2S;T=T evap_refigerados)
"Determinacdo da Temperatura e Pressao Cascata"

T cascata_cond=T_evap_refigerados
T_EVAP=T_cascata_cond-DELTAT_cascata
P_cascata_cond=p_sat(R2S$;T=T_cascata_cond)
P_cascata_evap=p_sat(RS;T=T_EVAP)

"##t# SOLUCAO #ith"

"#### CICLOS DE BAIXA E MEDIA TEMPERATURA ##H#H"
"PONTO 3 - SAIDA TROC. CASCATA"
P[3]=P_cascata_cond

x[3]=0 "lig. sat."

P[3]=pressure(R2S;T=T[3];x=x[3])
h[3]=enthalpy(R2S;P=P[3];x=x[3])
s[3]=entropy(R2$;P=P[3];x=x[3])

v[3]=volume(R2S;P=P[3];x=x[3])
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"PONTO 5 - ENTRADA DA BOMBA 2"
P[5]=P_cascata_cond

X[5]=0 "lig. sat."
P[5]=pressure(R2S;T=T[5];x=x[5])
h[5]=enthalpy(R2S;P=P[5];x=x[5])
s[5]=entropy(R2S;P=P[5];x=x[5])
v[5]=volume(R2S;P=P[5];x=x[5])
"PONTO 4 - SAIDA RESERVATORIO"
P[4]=P_cascata_cond

X[4]=1 "vapor sat."
P[4]=pressure(R2S;T=T[4];x=x[4])
h[4]=enthalpy(R2S;P=P[4];x=x[4])
s[4]=entropy(R2S;P=P[4];x=x[4])

v[4]=volume(R2S;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(R2S;P=P[14];x=x[14])
s[14]=entropy(R2S;P=P[14];x=x[14])

v[14]=volume(R2S;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 "lig. sat."}

{h[9]=enthalpy(R2S;P=P[9];x=x[9])}

T[9]=temperature(R2$;P=P[9];h=h[9])
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s[9]=entropy(R2S;P=P[9];h=h[9])

v[9]=volume(R2S;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(R25;T=T[14];x=1)-pressure(R2S$;T=TK-273,15;x=1)

Call
ejetor_Iv(R2S5;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 C0O2"
T[10]=temperature(R2S;P=P[10];h=H[10])
s[10])=entropy(R2S;P=P[10];h=H[10])
v[10]=volume(R2S;P=P[10];h=H[10])
x[10]=quality(R2S;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(R2S;P=P[11];x=X[11])
h[11]=enthalpy(R2S;P=P[11];x=x[11])
s[11]=entropy(R2S;P=P[11];x=x[11])
v[11]=volume(R2S;P=P[11];x=x[11])
"PONTO 15 - ENTRADA COMPRESSOR"
P[15]=P[11]

T[15]=T[11]+DELTAT sup_SHX
h[15]=enthalpy(R2S;P=P[15];T=T[15])
s[15]=entropy(R2S;P=P[15];T=T[15])
v[15]=volume(R2S;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(R2S$;P=P[1];s=S[15])
H[1]=H[15]+(HS[1]-H[15])/ETA_COMP

T[1]=temperature(R2S;P=P[1];h=H[1])
s[1]=entropy(R2S;P=P[1];h=H[1])
v[1]=volume(R2S;P=P[1];h=H[1])
x[1]=quality(R2S;P=P[1];h=H[1])

"PONTO 12 - SAIDA SEPARADOR DE LIQUIDO - EVAPORADOR"
P[12]=P[10]

X[12]=0 "lig. sat."
T[12]=temperature(R2S;P=P[12];x=X[12])
h[12]=enthalpy(R2S;P=P[12];x=X[12])
s[12]=entropy(R2S;P=P[12];x=X[12])
v[12]=volume(R2S;P=P[12];x=X[12])

"PONTO 13 - SAIDA DE BT"

P[13]=P[14]

h[13]=h[12]
T[13]=temperature(R2S;P=P[13];h=H[13])
s[13]=entropy(R2S;P=P[13];h=H[13])
v[13]=volume(R2S$;P=P[13];h=H[13])
x[13]=quality(R2$;P=P[13];h=H[13])

"CACULO DA VAZAO EM MASSA NO EVAPORADOR BT"
M[13]=Q_dot_congelados/(H[14]-H[13])

M[12]=M[13]



M[14]=M[13]

M[9]=M[14]/ER_LV
M[10]=M[9]+M[14]

"VC=> SEPARDOR DE LIQUIDO"
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]=Pl6]
T[7]=temperature(R2S;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=> RESERVATORIO"
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(R2S;P=P[7];h=h[7])
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s[8]=entropy(R2S;P=P[7];h=H[7])
v[8]=volume(R2S;P=P[8];h=h[8])
x[8]=quality(R2S;P=P[8];h=H[8])

"PONTO 16 - SAIDA EVAPORADOR MT"
P[16]=P[5]
H[16]=enthalpy(R2S;P=P[16];x=X[16])
T[16]=temperature(R2S;P=P[16];h=h[16])
s[16]=entropy(R2S;P=P[16];h=H[16])
v[16]=volume(R2S;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]=HI[8]
T[2]=temperature(R2S5;P=P[2];h=h[2])
s[2]=entropy(R2S;P=P[2];h=H[2])
v[2]=volume(R2$;P=P[2];h=h[2])

"CALCULO DA POTENCIA DO COMPRESSOR"
W_COMP=M[15]*(H[1]-H[15])

"CALCULO DA POTENCIA DA BOMBA 2 "
W_BOMBA_2=0,01*W_COMP "CONSIDERA-SE 1% DA POTENCIA DE COMPRESSAQ"
W_BOMBA_2=M[6]*(H[6]-H[5]) "CALCULA H[6]"
"VARIACAO DE PRESSAO 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(R2S;P=P[6];h=H[6])
v[6]=volume(R2S;P=P[6];h=H[6])
T[6]=temperature(R2S;P=P[6];h=H[6])

"CALCULO DO CALOR TROCADO NO TROC. CASCATA"
Q_CASCATA=M[2]*(H[2]-H[3])

"H### CICLO DE ALTA TEMPERATURA #i###"

"q => titulo

X => concentracao"

"CICLO DE ABSORCAQ"

"PONTO 17 - SAIDA DO GERADOR"

T[17]=T_GER

X[17]=1 "ADOTA-SE 100% AMONIA"
P[17]=P_COND
{P[17]=pressure(NH3H20;T=T[18];Q=Q[17];X=X[17])}
H[17]=enthalpy(NH3H20;P=P[17]; T=T[17];X=X[17])
S[17]=entropy(NH3H20;P=P[17]; T=T[17];X=X[17])
V[17]=volume(NH3H20;P=P[17];T=T[17];X=X[17])
Q[17]=quality(NH3H20;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]

g[18]=0 "liquido saturado"
h[18]=enthalpy(NH3H20;P=P[18];Q=Q[18];X=X[18])
s[18]=entropy(NH3H20;P=P[18];Q=Q[18];X=X[18])
v[18]=volume(NH3H20;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 EXPANSAO => ISOENTALPICO"
T[19]=T_EVAP
H[19]=enthalpy(NH3H20;P=P[20];Q=Q[19];X=X[19])
V[19]=volume(NH3H20;P=P[20];Q=Q[19];X=X[19])
S[19]=entropy(NH3H20;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(NH3H20;T=T[20];Q=Q[20];X=X[20])
H[20]=enthalpy(NH3H20;P=P[20];Q=Q[20];X=X[20])
S[20]=entropy(NH3H20;P=P[20];Q=Q[20];X=X[20])
V[20]=volume(NH3H20;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(NH3H20;T=T[24];P=P[24];Q=Q[24])
H[24]=enthalpy(NH3H20;T=T[24];P=P[24];Q=Q[24])
V[24]= volume(NH3H20;T=T[24];P=P[24];Q=Q][24])
S[24]=entropy(NH3H20;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]



M[18]=M[19]

M[20]=M[19]

"##HH# MODELO EJETOR - ZAREI ET AL (2023) ####"
"SECAO BOCAL PRIMARIO"
VNOZA2=2*ETA_ABS_NM*(P[24]-P[20])*V[25]
M[24]=ANOZ*VNOZ/V[25]
ANOZ=0,25*PI#*DNOZ"2

"SECAO MISTURA"

MM=M[20]+M[24]

AM=0,25*PI#*DMA2

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])
"SECAO DIFUSOR"

AD=0,25*PI#*DD"2

VD=MM/(RHO_M*AD)
PD=PM+0,5*ETA_ABS_D*RHO_M*(VM~"2-VDA2)
HB[20] = enthalpy(NH3H20;Q=Q[20];P=P[20];X=X[20])
M[24]*H[24]+M[20]*HB[20]=(M[24]+M[20])*HDSOL
HDSOL=enthalpy(NH3H20;T=TD;P=PD;X=XMM)

QDD=quality(NH3H20;h=HDSOL;P=PD;X=XMM)

PLR_ABS=PD/P[20] "RAZAO DE PRESSAO SECUNDARIO"

ER_ABS_LV=M[20]/M[24] "RAZAO DE ARRASTO"
QDB=1/(1+ER_ABS_LV)
"####H# FIM MODELO EJETOR ABSROCAO #####"

"PONTO 26 - SAIDA EJETOR"
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P[26]=PD

H[26]=HDSOL
X[26]=massfraction(NH3H20;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(NH3H20;T=T[26];P=P[26];X=X[26])
S[26]=entropy(NH3H20;T=T[26];P=P[26];X=X[26])
V[26)= volume(NH3H20;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(NH3H20;T=T[21];P=P[21];Q=Q[21])
H[21]=enthalpy(NH3H20;T=T[21];P=P[21];Q=Q[21])
V[21]= volume(NH3H20;T=T[21];P=P[21];Q=Q[21])
S[21]=entropy(NH3H20;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(NH3H20;T=T[22];P=P[22];X=X[22]) "CALCULA T[22]"
V[22]= volume(NH3H20; T=T[22];P=P[22];X=X[22])
S[22]=entropy(NH3H20;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(NH3H20;T=T[22];P=P[22];X=X[22])

"ANALISE TROCADOR DE CALOR INTERMEDIARIO - TCI"
M[23]=M[21]

DELTAT_MAX_TCI=T[24]-T[22]

C24=M[24]*CP[24]

C22=M[22]*CP[22]
C_MIN_TCl=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(NH3H20;T=T[25];P=P[25];X=X[25]) "CALCULA T[25]"
V[25]= volume(NH3H20;T=T[25];P=P[25];X=X[25])
S[25]=entropy(NH3H20;T=T[25];P=P[25];X=X[25])
Q[25]=quality(NH3H20;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(NH3H20;T=T[23];P=P[23];X=X[23])
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V[23]= volume(NH3H20;T=T[23];P=P[23];X=X[23])
S[23]=entropy(NH3H20;T=T[23];P=P[23];X=X[23])
Q[23]=quality(NH3H20;T=T[23];P=P[23];X=X[23])
"CALCULO DA POTENCIA DABOMBA 1"
W_BOMBA_1=M[21]*W_BOMBA

"CALCULO DO CALOR TROCADQ"

"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])

"CACULO 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)
"VERIFICACAO DOS CACULOS"
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(RS;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])
"CACULO DO SCOP"

SCOP=(Q_dot_refigerados+Q_dot_congelados)/(W_BOMBA_1+W_BOMBA_2+W_COMP+QCOL+Q_C
OMB)

"####H# ANALISE EXERGETICA #i##"

"ESTADO DE REFERENCIA"

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_TCl=To*Sger_TCl

"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

"#it#t# CICLO DE MEDIA E BAIXA TEMPERATURA #it##"
"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

"T2-4-1"

SGER_T2= (M[2]*S[2])-(M[1]*S[1]+M[4]*S[4])
ExD_T2=To*SGER_T2

"T7-8-9"

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 E IGUAL A SUA EXERGIA QUIMICA"
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 EXERGETICA"

Ex_FUEL=M_COMB*ex_COMB
Ex_FORNECE=Ex_SOL+Ex_FUEL+W_BOMBA_1+W _BOMBA_2+W_COMP
eta_ll=1-ExD_TOTAL/Ex_FORNECE

"#### ANALISE AMBIENTAL E ECONOMICA #i##"

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 OPERACAO ANUAL"
T_OPERA_DIA= 3000 [h/YR]

T_OPERA_NOITE= 4200 [h/YR]

N_VIDA= 15 [YR] "VIDA UTIL 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 OPERACAO E AMBIENTAL"
C_ELE=0,147/1000 [S/Wh] "AJUSTAR!!"
C_COMB=0,07/1000 [$/Wh]

C_C02=90/1000 [$/kg]

"CALCULO DA VAZAO DE COMBUSTIVEL SEM SOL"
Q_COMB_NOITE=Q_GERADOR/eta_comb2
m_sem_sol=Q_COMB_NOITE/PCI_COMB

"CUSTO DE OPERACAQ"

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 ELETRICA"

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_AMBIENTAI_SEM_SOL_ANUAL
"OTIMIZACAO MULTI-OBJETIVO: METODO DA SOMA PONDERADA DOS OBJETIVOS"
{FOBJ=PESO*C_TOTAL+(1-PESO)*ExD_TOTAL}

"OTIMIZACAO MULTI-OBJETIVO: TOPSIS (The Technique for Order of Preference by Similarity to Ideal
Solution) método de analise de decisdo das solu¢Ges Pareto-otimas"

C_TOTAL_MIN=0 {98683,0 [$/yr]}
ExD_TOTAL_MIN=0 {279559 [W]}

FOBJ=((C_TOTAL-C_TOTAL_MIN)A2+(ExD_TOTAL-ExD_TOTAL_MIN)A2)A0,5
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