UNIVERSIDADE FEDERAL DE PERNAMBUCO
PROGRAMA DE POS-GRADUACAO EM ENGENHARIA MECANICA

ANALISE EXERGOECONOMICA DE UM CHILLER DE ABSORCAO DE 10TR INTEGRADO
A UM SISTEMA DE MICROGERACAO COM MICROTURBINA A GAS DE 30 KW

DISSERTACAO SUBMETIDA A UNIVERSIDADE FEDERAL DE PERNAMBUCO
PARA OBTENCAO DO GRAU DE MESTRE EM ENGENHARIA MECANICA

ALVARO ANTONIO OCHOA VILLA

ORIENTADOR: JOSE CARLOS CHARAMBA DUTRA
CO-ORIENTADOR: JORGE RECARTE HERINQUEZ GUERRERO

Recife, fevereiro de 2010



V712a

Villa, Alvaro Antonio Ochoa.

Analise exergoecontmica de um chiller de absorcéo de 10TR
integrado a um sistema de microgeragdo com microturbina a gas de 30
kw / Alvaro Antonio Ochoa Villa. - Recife: O Autor, 2009.

xvii, 129 folhas, il : figs., tabs.

Dissertagao (Mestrado) — Universidade Federal de Pernambuco.
CTG. Programa de Pds-Graduac&o em Engenharia Mecénica, 2010.

Orientador: José Carlos Charamba Dutra.
Inclui Bibliografia e Anexos.
1. Engenharia Mecanica. 2.Chiller de Absor¢&o. 3. Brometo de
Litio. 4.Microgeracao. . Titulo.
UFPE

621 CDD (22. ed.) BCTG/2010-102

ii



“ANALISE EXERGOECONOMICA DE UM CHILLER DE ABSORCAQ DE 10TR
INTEGRADO A UM SISTEMA DE MICROGERACAO COM MICROTURBINA A
GAS 30 KW™,

ALVARO ANTONIO OCHOA VILLA
ESTA DISSERTAGAO FOI JULGADA ADEQUADA PARA OBTENCAO DO
TITULO DE MESTRE EM ENGENHARIA MECANICA

AREA DE CONCENTRACAO: PROCESSOS E SISTEMAS TERMICOS
. APROVADA EM SUA FORMA FINAL PELO
CURSO DE POS-GRADUACAO EM ENGENHARIA MECANICA/CTG/EEP/UFPE

-Om; Codn Ohiaramdie 10T

Prof. Dr. JOSE CARLOS CHARAMBA DUTRA
ORIENTADOR/PRESIDENTE

Prof. Dr. JO}QE’/%(;&ARTE HENRIQUEZ GUERRERO
<"~ CO-ORIENFADOR

/ : 2
Prof. Dr. SEVERINO LEOPOL.DINO URTIGA FILHO
COORDENADOR DO CURSO

BANCA EXAMINADORA:

T od Gy Ohanantoe LQJ[Z;

PEyf. Dr. JOSE CARLOS CHARAMBA DUTRA (UFPE)

i

Prof. Dr. JO@FK&TE HENRIQUEZ GUERRERO (UFPE)

Prof. Dr. FABIO SANTANA MAGNANI (UFPE)

Prof. Dr. CARLOS ANTONIO%ABRAL DOS SANTOS (UFPB)




DEDICATORIA

Em memdria de minha avd Aminta, minhas tias Ruth e Gladys, pelo seu eterno apoio, que apesar
de estarem na eternidade com Deus, continuam iluminando minha vida com amor e luz em esses
momentos dificeis da vida, obrigado pela sua formacéo espiritual e emocional, foi de primeira, as
amo muito.

Em memoria de Dona Luiza de Mendonca Leite, formadora da grande familia Mendonca Leite,
Deus abengoa sempre a vVOce.

“Néo se pode ensinar alguma coisa a um homem; apenas ajuda-lo a encontra-lo dentro de si
mesmo " (Galileu Galilei)



AGRADECIMENTOS

Primeiramente a Deus todo poderoso, pelo seu imenso amor para continuar e realizar um
sonho a mais na minha vida pessoal e profissional.

Ao Professor José Carlos Charamba Dutra pela paciéncia, dedicacdo, orientacdo e 0s
conselhos para a culminacéo deste trabalho.

Aos professores Fabio Santana, Jorge Guerrero, Rita de Lima, Ana Rosa, pela valiosa
ajuda na minha formacéo académica, apoio, conselhos e pela amizade de todos.

A minha esposa querida Leda Rosa Leite Ochoa pelo amor, paciéncia, carinho,
compreensdo, e estimulo demonstrados durante todo este tempo que estamos juntos, Te amo

Aos meus preciosos filhos Lucas e Victoria Ochoa, pelos dias e noites longes de vocés,
pelas brincadeiras e todas as atividades que vocés tiveram que adiar pelos meus estudos, VOcés
sdo as pessoas mais importantes da minha vida, tudo meu sucesso é dedicado a vocés, 0s amo
muito.

A meus sogros Leone Leite e Leila Leite, que tém sidos meus segundos pais, por tudo o
apoio moral e emocional durante esta etapa da minha vida.

A tia Luluca Luiza Maria, pela ajuda econémica e emocional, e por ter-me acolhido na sua
casa como um filho.

A toda a familia em Maceid, tia Wolia, Lena, Jodo, Matheus, Renata, Popd, Lays, e outros,
pelo grande amor e carinho.

A meus Pais Ali e Ana Ochoa, pelo amor, carinho, e incentivo, que apesar de morar na
Venezuela, continuam acreditando em mim. VVocés sempre foram minha grande inspiracdo para
continuar e lutar por um futuro melhor, obrigado os amo.

A toda minha familia e amigos na Venezuela pelo amor e carinho, e, sobretudo por ndo
terem esquecido de mim.

A todos meus amigos do Departamento de engenharia mecéanica, pelo apoio, ajuda,
brincadeiras, suporte, e ajuda no idioma, especialmente a Thiago Parente, Thiago Novaes, Heber,
Ricardo, Waldizia, Renato, Jacek, Ronaldo, Gutenberg, Marcus, Raphael, Guilherme, Jorge,
Angelo, Ravi e Jose Duarte.

A dona Eliane pela orientagdo, documentos, e pelo apoio na secretaria.

A La Universidad Del Zulia, pela educacdo e formacdo como engenheiro mecanico,
muchas gracias.

Ao professor Carlos Antonio Cabral dos Santos pela colaboragéo, ajuda e participacéo da
realizacao neste trabalho.

A UFPE, pela educacdo e a oportunidade de continuar meus estudos de engenharia
mecanica.

Ao Brasil, minha segunda patria, que simplesmente me recebeu como um brasileiro a mais,
e me permitiu continuar minha vida pessoal e profissional.

Ao CNPq pelo financiamento deste trabalho de mestrado.



RESUMO

Este trabalho tem como finalidade o estudo numerico do funcionamento de um chiller
de absorcdo (LiBr-agua) de simples efeito em regime permanente, com capacidade de
10TR, acionado por agua quente e tendo como fonte de calor os gases de exaustdo de uma
micro-turbina a gas natural de 30kW de poténcia, localizado no laboratorio Cogencasa da
Universidade Federal de Pernambuco. Foi desenvolvida uma metodologia computacional
na plataforma EES-32 (Engineering Equation Solver), para avaliar a influéncia dos
principais parametros de operacao do sistema sobre a capacidade de resfriamento e o COP.
A modelagem termodindmica baseia-se nos principios de conservagdo de energia, massa e
das especies, alem das correlacdes de transmissdo de calor, sendo conformado por uma
serie de funcOes para a determinacéo das propriedades termodindmicas (entalpia e entropia
da mistura H,O-BrLi) e coeficientes dos trocadores de calor. A analise exergoeconémica é
baseada nos sistemas de unidades produtivas, para avaliar a viabilidade técnica do sistema
de cogeracdo. Para a analise exergética foi calculada a Exergia total dos fluidos de trabalho
levando em consideracdo as parcelas fisicas e quimicas. O sistema de cogeracdo foi
integrado ao modelo computacional com o propdsito de estudar os custos exergeticos e
monetarios do sistema, verificando o balangco monetério da geragdo de energia elétrica pela
microturbina e a producdo de agua gelada, mediante a recuperacdo dos gases da combustédo
para o acionamento do chiller de absorcdo. Analisam-se as irreversibilidades para a
identificacdo dos pontos criticos nos componentes do sistema de cogeracdo. Da analise
exergoeconomica, foram analisados os custos minimos de producdo de energia elétrica para
produzir lucros para o empreendimento, além da determinacédo dos custos gerais monetarios
da producdo de &gua gelada, fria e quente do chiller. Finalmente foram determinados os
valores da eficiéncia energética e exergética global do sistema de cogeracéo.

Palavras Chaves: Chiller de absorcdo, Brometo de Litio e COP.
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ABSTRACT

This work aims to study the numerical performance of a chiller absorption (LiBr-water) for
simple effect in steady state, with a capacity of 10TR, driven by hot water and whose source of
heat the exhaust gases from a micro - natural gas turbine of 30kW of power, located in the
laboratory Cogencasa Federal University of Pernambuco. A methodology was developed in the
computational platform EES-32 (Engineering Equation Solver), to evaluate the influence of main
operating parameters of the system on the cooling capacity and COP. The thermodynamic model
is based on the principles of conservation of energy, mass and species, and the correlations of
heat transfer, being made up by a series of functions to determine the thermodynamic properties
(enthalpy and entropy of mixing H20-BRLI) and coefficients of heat exchangers. The
Exergoeconomic analysis is based on systems of production units, to assess the technical
feasibility of the cogeneration system. For the exergetic analysis was calculated Exergy total of
working fluids taking into account the physical and chemical plots. The cogeneration system was
integrated into the computer model in order to study the exergetic and monetary costs of the
system, checking the balance of monetary power generation by the micro-turbine and the
production of chilled water through the restoration of the flue gas to the firing of absorption
chiller. It was examines the irreversibility for the identification of critical components of the
cogeneration system. The analysis exergoeconomica analyzed the minimum cost of electricity
production to produce profits for the enterprise, and determination of the overall costs of the
monetary production of cold, hot and chilled water. Finally, they were determinate the values of
energy efficiency and overall exergetic cogeneration system.

Keywords: Absorption Chiller, Lithium Bromide and COP.
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1. INTRODUCAO

A busca constante pela melhor utilizacdo da energia tem sido fator primordial para a
economia e, sobretudo para evitar a poluicdo do meio ambiente. Hoje em dia, é necessaria a
racionalizacdo e otimizacdo da energia de tal forma, de aproveitar mais eficientemente o
consumo energético em todos 0s aspectos sociais da nossa vida. Este reaproveitamento da
energia é implicitamente ligado ao uso de cogeracdo para outros processos cComo agquecimento
de &gua, energia térmica, e assim produzir o efeito de refrigeraco.

O uso de cogeracdo na tecnologia de refrigeracdo é fortemente ligado aos sistemas de
absorcdo, que usam a energia térmica para produzir frio, geralmente, para acondicionar
espacos fisicos, sem a necessidade de usar grande consumo de energia elétrica.

Nos ultimos anos o incremento nas tarifas elétricas tem levado a procura de um melhor
sistema que ajude na economia e por outra parte a aumentar a eficiéncia dos equipamentos
que sédo utilizados para o conforto humano (como o ar condicionado) ou para qualquer outro
processo industrial onde a eletricidade exerce um papel importante na viabilidade econémica.
Isto levou a utilizacdo de novos sistemas térmicos com estas caracteristicas mencionadas,
entre eles; os Chillers de absorcdo, os quais tém como principal beneficio a utilizacdo da
cogeracdo, reutilizando o calor rejeitado por outros processos. Outra importante vantagem, é
que, por nao ter partes mdveis (s6 bombas necessarias para seu funcionamento), brinda uma
manutencdo mais econdémica e uma melhor vida atil do equipamento. Além de ser menos
poluente ao meio ambiente, por ndo utilizar sustancias perigosas a camada de ozonio.

Em climas quentes, caso do nordeste do Brasil, a utilizacdo de energia térmica, ou seja,
aquecimento ou refrigeracdo representa o valor elevado no consumo elétrico, devido a
utilizacdo de equipamentos de refrigeracdo por compressao. Este consumo pode ser diminuido
mediante a utilizacdo de sistemas ativos de refrigeracdo por absorcao usando o par brometo de
litio — agua ou amdnia- gua, que aproveitam o calor rejeitado por processos externos, queima
direta de combustivel, ou por energia solar. A ideia de usar a energia solar em sistemas de
refrigeracdo por absorcdo tem sido uma inovacdo que ha trazido bons resultados, ja que as
temperaturas necessarias para acionar estes sistemas sdo relativamente pequenas, entre 75 e
95 °C, que podem ser atingidas, quase em totalidade, com a irradiagcdo solar mediante 0 uso
de coletores e reservatorio de agua quente, desta forma diminuindo o consumo de energia
elétrica em, aproximadamente, no 70% anual. (A. Pongtornkulpsnich et. al, 2008).

No dmbito mundial estes sistemas tém sido bem sucedidos para diferentes aplicacdes de
pequeno e grande porte. Na Tailandia é usado um sistema de refrigeracdo por absorcdo para a
climatizagdo de um prédio da Universidade de Nareasuan, mostrado na figura 1.1. Este
sistema € usado como bancada de experimentos, assim como para resfriar a instalacdo, ou
seja, 0 sistema é capaz de resfriar o laboratorio usando como sistema de cogeracdo a energia
solar, por médios de coletores solares, uma unidade de calor, um tanque de armazenamento de
agua quente, e um chiller de absorcdo de 10TR. A vantagem principal é a diminuicdo do
consumo de energia elétrica para produzir o efeito de climatizacdo, além de diminuir a
quantidade de poluentes a0 meio ambiente, devido a utilizacdo e energia solar e brometo de
litio — 4gua os quais ndo contaminam a camada de 0z6nio. (A. Pongtornkulpsnich et al., 2008)
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Figura 1.1. Laboratério da Universidade de Nareasuan na Tailandia, refrigerado através de um sistema de
absorcdo com brometo de litio-agua, usando energia solar e gas natural como fonte de calor do chiller. (Fonte: A.
Pongtornkulpsnich et al., 2008).

Na Espanha, outro sistema de refrigeracdo por absorcdo é usado para o processo de
climatizagcdo do museu de ciéncia Principe Felipe, o qual é capaz de produzir uma capacidade
de resfriamento de 5,2 mW, usando trés chiller de absorcdo de duplo efeito de queima direta
de gés natural, para a central de ar condicionado e climatizar em sua totalidade a instalagédo do
museu. A figura 1.2 mostra o museu de ciéncias Principe Felipe na Espanha.

Palau de les Arts Principe Felipe
Reina Sofia The Hemisfeéric Science Museum

Figura 1.2. Museu Principe Felipe na Espanha, refrigerado através de um sistema de absor¢do de duplo efeito
com brometo de litio-agua, usando gas natural como fonte de calor do chiller. (Fonte: E. Torrella et al., 2008).

Como ultima aplicacdo, novamente na Tailandia, um sistema de refrigeracdo por
absorcdo é aplicado numa planta de potencia, com o propdésito de diminuir a temperatura do ar
na entrada ao compressor da micro-turbina e assim aumentar a potencia e eficiéncia do
processo. A energia térmica necessaria para acionar o chiller de absorgao é retirada da turbina
de vapor, usando o vapor da turbina, e produzir o efeito de resfriamento. A figura 1.3 mostra o
esquema da planta de potencia.
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Figura 1.3. Esquema da planta de potencia localizada na Tailandia, usando um sistema de absorcéo para resfriar
a temperatura de entrada do ar ao compressor da turbina de gas para aumentar a eficiéncia do processo. (fonte: S.
Boonnasa et al., 2006).

Os sistemas de refrigeracdo por absorcdo, a nivel nacional, estdo representados uma
alternativa para a diminui¢do do consumo de energia elétrica e de polucdo ao meio ambiente
no Brasil. Isto é percebido no aeroporto de Maceid, que hoje representa um terminal pioneiro
no Brasil, devido ao uso de um sistema de cogeragdo, composto por um chiller de absor¢éo e
centrifugo capaz de resfriar-lo durante todo o ano, diminuindo as paradas de manutencao, e
garantido autonomia total para a instalacdo aeroportuaria. A figura 1.4 mostra o chiller de
absorcdo de 250 TR usado no aeroporto de Macei6. O aeroporto terd 90% do consumo da
energia elétrica abastecida por um sistema de cogeracdo, composto por dois grupos geradores
G3412C Caterpillar a gas natural. Além de subministrar 790 kW de eletricidade, produzira um
terco da carga de 750 TR. Este sistema livra o aeroporto de qualquer risco de apagdes para
cargas essenciais e diminui os custos monetarios aos usado pelo sistema convencional.
(Infraero, 2005).



Figura 1.4. Chiller de absoc;éo de brometo d litio — dgua usada para a refrigeracdo do aeroporto de
Maceio6. (Fonte: Infraero, 2003).

Outro local onde é utilizado um sistema de absor¢do de 100TR parecido é usado no
SENAI de Natal, Rio Grande do Norte, mostrado na figura 1.5, para o resfriamento do prédio
de aulas do mesmo.

Figura 1.5. Chiller de absorcéo de simples efeito usado no SENAI, de Natal, RN, para a climatizacéo do
prédio.

Na universidade Federal da Paraiba, especificamente, no centro de tecnologia do
Departamento de Engenharia Mecanica, o Professor Carlos Antonio Cabral dos Santos em
parceria com a Petrobras, vem desenvolvendo equipamentos de absorcdo (chiller de
absorcdo), que usam o par brometo de litio — agua e aménia — agua, de diferentes capacidades
e efeitos, de fabricagdo nacional com o proposito de estudar a tecnologia de refrigeragdo por
absorcdo para a sua implementacdo em beneficio sdcio-econdmico do Nordeste e do Brasil.

Na andlise energética foi considerado que os componentes dissipativos ndo trocam calor
com a vizinhanca, além de considerar a bomba da solucdo com 100% de eficiéncia. Foi
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levado em consideracdo a torre de resfriamento e sua bomba para uma simulacdo mais
proxima da realidade. O chiller em estudo foi o fabricado por a Yazaki Energy Systems tipo
WFC-SC10 usando o par brometo de litio — agua de forma indireta, ou seja, usa agua quente
como insumo.

Na andlise exergética foi considerada a Exergia fisica e quimica do fluxo, levando em
consideracdo a atividade da agua e do brometo de litio para o célculo da exergia quimica da
solucdo, como é mostrado no capitulo IV. A Exergia quimica da agua foi considerado o
exposto por (Moran M. J., e Shapiro H. N.,2006).

Na analise exergoeconémica foi considerada a integracdo do sistema de absorcdo ao
sistema de cogeracdo (micro-turbina, recuperador de calor, chiller de absorcédo e torre de
resfriamento), considerando a teoria de unidades produtivas para a determinacdo dos custos
exergeticos e monetarios do sistema. (Valero e Lozano, 1982 apud Santos Silva C. M, 2005).

Para a simulacdo do funcionamento do sistema de refrigeracdo por absorcdo, energética
e Exergeticamente, foi desenvolvido um cddigo computacional na plataforma EES
(Engineering Equations Solver). Foram construidas funcdes para a determinacéo das entalpias
e entropias da solucdo de brometo de litio — &gua, segundo (Kim D. S. e Infante Ferreira,
2006). Além distas, foram criados dois procedimentos externos que permitem simular a torre
de resfriamento e sua respectiva bomba. Os resultados foram comparados com a literatura
(Herold et. al, 1996) para a validacdo do programa computacional. Além foi construido um
coédigo computacional para determinar a analise exergoeconémica do sistema de refrigeracéo
por absor¢do acoplado ao processo de cogeracao.

Este tema € relativamente novo no Brasil, e dai a importancia do mesmo, em futuros
trabalhos e projetos que ajudem ao melhor aproveitamento nas areas industriais, comerciais,
educativas e ambientais. A bibliografia consultada facilita a visualizacdo da variedade de
pesquisas que podem ser desenvolvidas para beneficio de todos, principalmente nas areas de
custos, conforto, aproveitamento de fluxo no sistema (cogeracdo), mecénico e de todos os
aspectos ambientais.

Motivacao.

A seguinte proposta de projeto de engenharia mecanica surge da motivacao de realizar
estudos na area térmica especificamente na area de refrigeracdo e ar condicionado. Uma das
principais razBes de realizar este estudo € poder contribuir para a melhoria do
desenvolvimento de atividades que possam ajudar a comunidade nordestina e a populagéo em
geral.

A ideia principal deste trabalho € a simulagdo numeérica de um chiller WFC-SC10
integrado ao sistema de cogeracgéo localizado no Cogencasa com o propésito de produzir agua
gelada para resfriar, a partir da energia rejeitada pela micro-turbina (produtos da combust&o),
para aquecer agua, a qual é matéria prima para acionar o chiller. Esta simulacdo permitira o
estudo completo do sistema de cogeracdo (geracdo de energia elétrica e dgua gelada para o
processo de climatizacdo), para ser utilizado em diferentes espacos fisico, seja dentro do
campus da universidade federal de Pernambuco, como para diferentes aplicagcdes comerciais e
industriais, tais como, sala de escritorios, salas de aulas e outros.

O projeto foi um iniciado pela parceria entre 0 Departamento de Energia e a Petrobras
hd 6 anos, mantido como objetivo primordial o uso de cogeracdo (reaproveitamento da
energia e a integracdo do gas natural energia para uso residencial) para produzir conforto (ar
condicionado), energia elétrica, e autonomia em instalacdes de pequeno porte, residenciais e
outros. Além disto, produzir conhecimentos necessarios para a utilizacdo de sistemas de
refrigeracdo por absorcdo com tecnologia Brasileira.

A consciéncia de que a universidade poda se tornar parceira para ajudar ao
melhoramento de tecnologias de refrigeracdo por absorcdo as quais possam eliminar o alto
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consumo de energia elétrica para produzir frio, e a possibilidade de diminuir a contaminacao
ao meio ambiente foram as principais motivacOes para desenvolver este trabalho de mestrado.

Foi adotada a metodologia de realizar uma simulacdo computacional do chiller de
absorcdo WFC-SC10, baseada na primeira lei da termodinamica, com o fim de predizer o
funcionamento do sistema de absor¢do (COP), determinar as percas e eficiéncias dos
componentes e poder comparar-lo com os dados do fabricante, para sugerir possiveis
solucdes e melhorias para outras aplicacdes de refrigeracdo por absorcdo. A utilizacdo da
analise de termo-economia, baseada na segunda lei da termodindmica, é quantificar de forma
mais precisa 0s custos monetarios em funcdo da energia real (exergia) usada no processo de
refrigeracdo por absorcao aplicada a um sistema de cogeragéo.

Objetivos.

e Estudar o funcionamento dos chiller de absorcdo de simples efeito usando o par
brometo de litio — 4gua, determinando suas propriedades termodinamicas;

e Realizar a anélise energética e exergética do sistema de absor¢éo;

e Desenvolvimento do modelo computacional baseado na primeira e segunda lei da
termodinamica;

e Calcular o COP do sistema modelado e comparar-lo com o fabricante.

e Comparar os resultados numéricos com os dados do fabricante, e apresentar possiveis
melhorias ao equipamento;

e Determinar as irreversibilidades do sistema e eficiéncias exergéticas;

e Determinar a eficiéncia energética e exergetica global do sistema de cogeracéo;
Realizar o estudo termo-econémico com base na segunda lei da termodindmica, para
a determinacdo dos custos exergéticos e monetarios do sistema de refrigeracdo por
absorcéo integrado ao sistema de cogeracao.

Estrutura da Dissertacao.

O trabalho foi apresentado em sete capitulos onde sdo mostradas as diferentes etapas de
desenvolvimento tedrico do estudo de sistemas de absorcdo de simples efeito usando o par
brometo de litio — &gua.

No capitulo | é mostrado uma pequena introducdo do trabalho, onde sdo definidos os
objetivos especificos, motivacdo e estruturacao da dissertacao.

No capitulo Il é dedicado ao estado da arte (revisdo bibliografica) dos Gltimos trabalhos
e pesquisas (Ultimos 5 anos) relacionadas sistemas de refrigeragdo por absorcao.

No capitulo Il apresenta-se a fundamentagdo tedrica sobre chiller de absorcéo,
funcionamento, operagdo, manutencéo, tipos de sistemas, problemas de cristalizagéo, solucdes
e misturas usadas na absor¢éo, além das vantagens e desvantagens principais para os sistemas
de refrigeracéo por absorcéo.

No capitulo IV é apresentada a modelagem do chiller de absor¢do mediante a analise
energética e exergetica integrado com a torre e bomba de resfriamento. A modelagem
matematica é realizada para todos os equipamentos do sistema, considerando o chiller tipo
WFC-SC10 como base para os célculos do estudo. Além é apresentado o fluxograma da
modelagem matematica do sistema de absorcdo para a resolugdo dos estados termodindmicos
que permitem simular o funcionamento do sistema de refrigeracdo por absorcéo, e finalmente
a validacéo do modelo para um caso encontrado na literatura

No capitulo V é apresentada a analise exergoecondmica ao sistema integrado de
cogeracdo. A andlise foi baseada desde o ponto de vista exergético com o objetivo de
considerar a energia real dos fluxos do sistema de cogeracdo de energia. Esta analise permite
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a determinacdo dos custos exergéticos e monetarios do sistema, mediante as equacfes das
unidades produtivas do sistema de cogeracao.

No capitulo V1 é apresentada a analise e discussao dos resultados numéricos. Esta secédo
é dividida primeiramente nos resultados da simula¢do numeérica do chiller de absor¢do WFC-
SC10. A segunda parte € dedicada ao sistema de cogeracdo de energia, onde sao apresentados
os resultados da anélise exergoecondmica do chiller. Esta analise ¢ acompanhada de figuras e
tabelas explicativas dos resultados obtidos.

No capitulo VII é dedicado as conclusbes e sugestdes para trabalhos futuros
relacionados a sistemas de refrigeracdo por absorcdo usando o par brometo de litio- agua.

Por ultimo é apresentada a bibliografia utilizada para o estudo, além dos anexos da
dissertacéo.



2. ESTADO DA ARTE

A seguir apresenta-se uma serie de trabalhos e estudos referentes a sistemas de absor¢édo
seu comportamento, viabilidade e importancia realizados nos 5 Gltimos anos.

E. Torrella et al. (2008) criaram um procedimento para o calculo do COP e as taxas de
transmissédo de calor de um sistema de refrigeracdo situado na Espanha, baseado em medigdes
em tempo real de temperatura. O sistema em um grupo de trés chiller de absorcdo de duplo
efeito com fluxo reverso em paralelo operando a gas natural. Foram colocados varios
termopares ao longo do sistema para medir temperatura de trabalho em todas as etapas de
operacdo. O chiller analisado constitui uma central de ar condicionado no Museu de ciéncia
Principe Felipe localizado em Valencia, com capacidade de resfriamento de 52 MW. O
procedimento é baseado em balancos energéticos e de massa. O Chiller em estudo é do tipo
Thermal model GL8500E de duplo efeito usando brometo de litio como absorvente e dgua
como refrigerante. Foram colocados 20 termopares tipo K com incertezas em torno a 0,5 K,
para as medicGes de temperatura em todas as etapas de operagdo do sistema.

Entre as conclusdes mais ressaltantes mostradas por este trabalho temos;

o O procedimento utilizado permitiu analisar diferentes etapas de operacdo do
chiller em funcionamento, com resultados dentro dos valores esperados;

o As eficiéncias térmicas dos trocadores de calor (Alta e baixa temperatura) foram
aproximadamente de 85 %;

o Os valores das temperaturas obtidas em todos os pontos de medicdo para todo o
periodo de operacdo estiveram dentro dos parametros esperados segundo o
fabricante;

o Uma serie de equacdes foram desenvolvidas que permitiram a estimagdo do COP
do ciclo durante o periodo de operagdo, assim como a transmissao de energia em
cada componente do sistema;

o Referente ao valor do COP tem-se dois aspectos importantes, primeiro nao foi
considerado a potencia de resfriamento quando ndo existe consumo de géas, e 0
segundo aspecto, este valor do COP so6 representa o funcionamento do ciclo de
absorcéo sem levar em consideracéo a eficiéncia na combustao;

o Os valores do COP instantaneos obtidos apresentaram uma pequena variagdo com
respeito aos dados do fabricante devido a certas condi¢des de operacdo que nao
foram reproduzidas no museu, tal como a agua da torre de resfriamento;

o A eficiéncia do processo de combustdo, o fluxo continuo da agua do chiller e as
perdas térmicas ao ambiente ndo forma levadas em consideracdo para o calculo do
COP.

Por outra parte, M. lzquierdo et al. (2007) estudaram o funcionamento de um chiller
de absorcéo do tipo ar-frio (air-cooled) comercial (Rotartica 045 v) de simples efeito usando
0 par brometo de litio — &4gua. Este equipamento representa uma revolugdo nos sistemas de
resfriamento por absorcéo, ja que até 2005, todos os chiller projetados trabalham com agua
resfriada, sendo este (criado pela Rotartica) sistema de ar resfriado. A vantagem principal é o
tamanho e comodidade de instalagdo, ja que ndo possui torre de resfriamento para seu
funcionamento como outro chiller de absorcdo, assim como baixo nivel de ruido. Além de
operar com energia solar e gas. Este modelo pode ser empregado com energia solar para uso
de pequeno porte (4,5 kW), uso residencial e outras aplicagfes. Para o estudo foram
escolhidos trés diferentes dias do verdo da Espanha em Madri. O principal objetivo deste
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trabalho foi a busca da maior temperatura de bulbo seco na qual, este equipamento (Rotartica
045 v), como se mostra na figura 2.1, é capaz de produzir agua fria para uso de ar
condicionado.

g ]
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Figura 2.1. Chiller de Absorc¢&o tipo Rotartica 045V. (Fonte: M. Izquierdo et al. 2007).

Os componentes no chiller sdo o gerador, evaporador e a unidade absorvedor-
condensadora. ROTARTICA aplica os principios da absorcdo, mas numa unidade geradora
rotativa, com distintas cdmaras ao vacuo. O efeito que se consegue nesta rotacdo é
basicamente a melhoria dos processos de transferéncia de massa e calor. Portanto, pode-se
diminuir o tamanho e peso da unidade geradora e a efetividade do sistema cresce de maneira
importante respeitando as aplicacdes de absor¢do mais comuns. Outra das vantagens € o
incremento da diferenca térmica (temperatura da agua quente e a agua fria de saida)
eliminando-se a necessidade de instalar uma torre de resfriamento e assim reduzir o perigo de
proliferacdo da bactéria legionella.

Para determinar a carga térmica foram usadas as horas de trabalho do laboratério (8:00
AM — 9:00 p.m) e com uma temperatura interna do laboratorio de 24 °C. O fator UA foi 252
w/K. Trés pessoas trabalham no laboratério durante 10 horas.

Os principais resultados foram que;

o O COP médio calculado foi de 0,49 para o periodo de analise do sistema;

o Quando se usa energia auxiliar, fornecida pelo sistema de energia nacional em
Espanha, o valor do COP foi de 0,37,

o Estes resultados podem ser extrapolados para outras regides em Espanha, onde a
temperatura de bulbo seco do ambiente esteja menor de 35 °C;

o Para temperatura de bulbo seco do ambiente entre 21 — 43, o calor removido no
evaporador variou entre 5,78 a 3,42 kWh;

o A temperatura da agua do chiller na saida variou entre os valores de 11,3 °C e
24,3 °C, para os diferentes valores de temperatura ambiente;

o A temperatura de entrada da agua quente variou entre valores de 80° a 107 °C,
para os diferentes dias analisados no estudo.

Chan Woo Park et al. (2004) realizaram um estudo tedrico — experimental sobre as
caracteristicas de um sistema de absorcdo (chiller de absorcdo usando BrLi —H,0), tomando
em consideracgdo a energia consumida pelo sistema de bombeamento da &gua de resfriamento
do chiller proveniente da torre de resfriamento e a energia consumida pela unidade de
ventiladores instalados em dita torre. A analise esta baseado no efeito que produz sobre o
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consumo de energia em referencia a taxa de fluxo de agua proveniente da torre de
resfriamento e a temperatura de entrada da agua de resfriamento. A ideia fundamental foi
determinar condicdes Otimas de operacdo onde pode-se obter uma economia de energia sem
prejudicar as condi¢Oes reais de trabalho do sistema de resfriamento. O sistema experimental
é conformado por um chiller de absor¢do com capacidade de 210 TR, a torre de resfriamento
e valvulas de controle para o fluxo de &gua de resfriamento. Para a analise geral foram
considerados dois casos como fonte de comparacdo ao caso de carga total. Os casos sdo
apresentados na tabela 2.1.

Tabela 2.1. Condi¢des térmicas para cada caso de analise. (Fonte: Chan Woo Park et al. 2004).

Componente Unidade Padrdo Caso | Caso Il

Eficiéncia da bomba % 60 60 60

Altura manométrica m 30 30 30

Fluxo massico da agua gelada m3/h 127 127 127
Energia fornecida 1474 703 281-562 281-562

Temperatura da agua gelada de saida °C 7 7 7

Temperatura da agua fria de entrada °C 32 32 31

Fluxo méssico da dgua fria m3/h 210 104-210 104-210

Os erros das medicdes da temperatura de entrada da agua de resfriamento e o fluxo e
agua foram de +/- 0,1 °C e 0,15 kg/s respectivamente.
Os resultados obtidos nesse trabalho foram que;

o O funcionamento do sistema de absor¢do foi mais sensivel a variacBes da
temperatura de entrada da &gua de resfriamento que a variacdes de fluxo da
mesma agua;

o Para uma diminuicdo de 60 % da carga de resfriamento, e uma diminuigdo da
temperatura da agua de resfriamento a 2 °C pode-se obter a mesma capacidade
total de resfriamento;

o Os resultados do COP experimental foi 10 % menor que no simulado devido as
perdas do gerador e a baixa eficiéncia dos trocadores do calor;

o A poténcia de bombeamento foi 4 vezes maior a potencia requerida pela unidade
de ventiladores na torre de resfriamento, portanto torna-se mais significante com a
diminuicdo da carga parcial de resfriamento;

o Os resultados experimentais mostraram que em ambos 0s casos a carga de
resfriamento diminui linearmente com a diminuicdo da carga parcial de
resfriamento;

o Quando a carga parcial de operacéo varia entre 40 — 100 %, a reducédo da poténcia
foi de 23 %, diminuindo a temperatura de entrada da dgua friaa 1 °C.

Kim Choon Ng et al. (2006) realizaram um estudo experimental sobre um chiller de
absorcdo de quatro cadmaras, considerando recuperacdo de massa e calor, e as possiveis
variagcOes na capacidade de resfriamento e o COP, sem realizar grandes modificacdes no
equipamento. Dois esquemas foram considerados para o estudo e comparacdo do sistema, 0
primeiro de recuperagdo de massa, e segundo esquema séo da recuperacdo de massa e calor.
Para o processo de recuperacdo de calor, a ideia fundamental foi recuperar os potenciais
guimicos e térmicos acumulados no absorvente e nos trocadores de calor ao final do ciclo.
Para realizar isto, usou-se 0 método chamado VTD (Valve-timing delay), o procedimento
consiste basicamente na sincronizacdo da valvula de tempo mediante alteracfes no software,
para garantir a correto desvio do residuo de calor térmico proveniente do absorvedor. Para o
processo de recuperacdo de massa, 0 qual acontece entre o absorvedor e 0 dessorvedor ao
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final de cada metade do ciclo, onde o dessorvedor experimenta uma extra desorcéo secando o
absorvente (gel de silica) e o absorvedor recebendo maior vapor.

O objetivo principal foi aproveitar ao maximo a energia fornecida ao chiller (Fonte de
calor), para aumentar a capacidade de resfriamento, e a0 mesmo tempo reduzir as flutuacoes
temporais do subministro da &gua do chiller. Apesar de ndo precisar outros grandes
componentes, o prototipo deste chiller de quatro camaras, necessita de duas valvulas de
controle do tipo solendide para o fluxo de vapor entre as cdmaras durante a ativagdo do
processo. O experimento foi realizado para dois diferentes valores de temperatura de &gua
quente do chiller com valores de 85 e 75 °C.

Os resultados principais obtidos foram os seguintes:

o No caso onde o chiller operou sem recuperacdo de energia (massa e calor) para
um intervalo de tempo entre 120 e 480 segundos, os valores maximos e minimos
da capacidade de resfriamento foram de 4,7 e 3,8 TR respectivamente para cada
variacdo de temperatura, observando-se que a capacidade de resfriamento diminui
enguanto o COP aumenta com o incremento do tempo do ciclo, devido a elevada
quantidade de vapor apresentada pelo absorvente;

o No caso onde o chiller operou com recuperacdo de massa, para um intervalo de
tempo entre 180 e 300 segundos, foi observado um pequeno aumento da
capacidade de resfriamento do chiller, mas referente ao COP quanto maior 0
tempo do método da pressdo de equilibrio (PE; Pressure equalization), maior o
aumento do COP. As razdes deste fendmeno sdo atribuidas a reducéo da energia
liquida de entrada ao chiller mediante o desvio da agua quente do chiller pelas
camaras do mesmo, e 0 aumento do tempo do processo PE;

o Finalmente o chiller operando com os dois esquemas de recuperacdo massa €
calor (PE =10 segundos) e (VTD = 30 segundos). Neste caso, o aumento do COP
ficou entre valores de 8 — 20 %, usando o método do PE, e ainda maior quando se
usou a técnica VTD incrementado o COP entre 20 e 30 % dos valores padrdes.
Para a capacidade de resfriamento a variacdo foi de valores entre 3 e 5 %;

o O uso dos procedimentos de PE e VTD demonstraram o aumento do COP sem
reduzir os valores de capacidade de resfriamento do chiller;

o As implementagOes destes procedimentos apresentam uma economia ainda maior,
ja que os custos dos componentes sdo relativamente menores comparados com a
economia da energia, e 0 aumento do COP.

Yunho Hwang (2004) realizou um analise sobre o funcionamento de um sistema de
refrigeragdo integrado a uma micro-turbina com o objetivo de usar os gases rejeitados ao
ambiente para gerar energia de resfriamento que possa servir para; sub-resfriar o liquido
existente do condensador (opgdo 1); pré resfriar o ar que entra no condensador do sistema
(opcédo 2) ou para pré resfriar o ar que entra na turbina (op¢éo 3) como é mostrado na figura
2.2.
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Figura 2.2. Fluxo energético do sistema integrado (Micro-turbina chiller de absorg¢éo). (Fonte Yunho Hwang.
2004).

O sistema consta com uma micro-turbina operada com gas natural como fonte de
energia primaria com capacidade de 240 kW e eficiéncia entre 26 -28 %, produz energia
elétrica para o sistema de refrigeracdo por compressao, e rejeita os gases da combustdo entre
232 — 260°C os quais sdo usados para operar o chiller de absor¢do com capacidade que varia
entre 10 — 70 kW de BrLi —H,0. 38 % da energia produzida no processo de combustdo sao
fornecidos ao chiller mas s6 69 % desta energia é aproveitada para o processo de absorgao.

Para a modelagem do sistema foi empregado o software computacional comercial EES
(Engineering Equation Solver). O estudo € baseado na economia que pode apresentar este
sistema integrado para a diminuicao de energia mediante o uso do rejeito energético por parte
da micro-turbina.

Para realizar a comparacdo anual sobre o consumo de energia para 0s trés casos
estudados foram considerados certas limitacdes:

o Os valores de temperaturas do ambiente e o total de horas anuais sdo baseadas em
valores médios nos estados unidos, para cada regido do Pais (Nordeste, centro
oeste, sudoeste e sudeste);

o A temperatura interior e capacidade de resfriamento (100 kW) foram consideradas
constantes através do ano;

o O chiller de absor¢éo so € usado para valores de temperatura ambiente entre 7,2 —
40,6 °C, se ndo é empregado so o sistema base de refrigeracdo (Compressao);

o O funcionamento da micro-turbina é baseado na dependéncia da eficiéncia em
fungéo da temperatura ambiente do sistema;

o A eficiéncia do sistema de refrigeracdo assistida pelo chiller de absorcdo é
baseada no comportamento individual para cada caso estudado;

o Se maior capacidade de resfriamento é necessitada depois do sub-resfriamento, é
usado o pré-resfriamento do ar que entra na micro-turbina.

Entres os principais resultados fornecidos pelo estudo tem-se que:

o Houve uma diminuicdo de consumo energético de 12 % para o caso de sub-
resfriar o liquido existente do condensador, de 19 % para sub-resfriar o liquido
existente do condensado e pré-resfriar o ar que entra na turbina, e 3 % pré resfriar
0 ar que entra no condensador do sistema de resfriamento, comparados com o
sistema base de resfriamento;
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o A eficiéncia energética global da micro-turbina pode ser aumentada mediante o
aproveitamento do rejeito de energia ao ambiente (gases da combustdo) ou
cogeracao;

o Baseados nos resultados modelados, ajustando a temperatura do evaporador de
acordo com a temperatura ambiente se pode garantir a ndo cristalizacdo na
solugéo;

o O aumento da eficiéncia energética do sistema de refrigeracdo implica na
diminuicdo da carga total da turbina, especificamente para valores de temperatura
ambiente elevada;

o Segundo a analise econémica aplicada, 0 segundo caso estudado apresentou a
melhor opc¢éo para otimizar o ciclo, devido a sua maior economia energética e ao
periodo de pagamento do investimento menor de trés anos.

Tomasz M. Mréz (2006) realizou um estudo termodindmico e econdmico do
funcionamento de um chiller de absorcdo de simples efeito, usando como fonte de energia o
calor rejeitado pela planta localizada na Polénia. O parametro que governou o estudo foi a
carga de resfriamento e sua influencia na eficiéncia energética do sistema. O estudo originou-
se com o propoésito de usar a energia rejeita na planta de cogeracdo na cidade de Poznan. A
fim de converté-la em um sistema de cogeracao de energia para resfriar os quartos de controle
e poténcias da mesma planta, para economizar energia elétrica e por conseqliente ajudar a
manter o ambiente.

Originalmente, o projeto foi conduzido em quatro etapas, (i) preparacdo do estudo de
viabilidade, (ii) a fase do projeto, (iii) a construcdo e finalmente (iv) a analise do
funcionamento. O objetivo deste trabalho se fundamenta da etapa final do projeto, onde além
do estudo termodinadmico, a analise econdmica foi realizada em funcdo do VLP e sua relacdo
ao preco da unidade de calor e o COP do chiller.

Os resultados fornecidos pela analise permitiram validar o uso de cogeracdo da planta,
assim como;

o Pode-se constatar que o funcionamento do sistema global foi 6timo devido a que
se conferiu um COP médio (0,69) aproximado ao fornecido pelo fabricante (0,68);

o Segundo a analise econémica, os valores do VLP demonstraram a rentabilidade e
viabilidade no projeto para o melhor aproveitamento energético da planta global;

o O COP medio diario variou entre os valores de 0,40 e 0,87 para 0s meses do
experimento, mantendo-se entre um valor maior do 30 % capacidade nominal.
Estes cambios se devem a variacéo de temperatura do vapor ao gerador (90 — 115
°C) e na temperatura da agua de resfriamento entre os valores de (10 — 24° C),
especialmente durante baixa cargas de operagéo.

Joan Carles Bruno et al. (2005) realizaram um estudo do funcionamento de um sistema
integrado de uma micro-turbina e um sistema de absor¢do, que produz simultaneamente
energia elétrica, capacidade de resfriamento e calor, também chamado de Trigeracdo de
energia. O sistema consta da micro-turbina com capacidade maxima de 200 kW regenerativa
a gas, um chiller de duplo efeito direto usando BrLi — H,O com capacidade entre 16 — 400
kW e um sistema de caldeira onde é aquecida a dgua. A principal vantagem deste sistema € o
aumento do COP do chiller devido as altas temperaturas na qual é operado, e a producéo de
eletricidade e de &gua do chiller é desassociada resultando um intervalo maior de producéo de
resfriamento.

Para a analise foram considerados dois casos; 0 primeiro com ar que € adicionado junto
ao gas natural no processo de pos-combustdo e no segundo s6 o processo da pds-combustdo
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sem adicionar ar. Foi realizada a comparacdo deste sistema com um sistema de micro-turbina
e o chiller de absorcdo de simples efeito. Para a modelagem do sistema forma consideradas
quatro capacidades de carga da micro-turbina (30, 60, 80, 100) foram usadas. O software
computacional comercial usado foi o EES (Engineering Equation Solver) devido a facilidade
de construir o sistema de equacOes, aléem de possuir as propriedades termodinamicas das
sustancias usadas no estudo.

Para o calculo da temperatura das saidas dos gases da combustéo, realizou-se o balanco
de energia aplicando a primeira lei da termodinamica.

Para o chiller de absorcdo foi considerado uma temperatura da agua gelada com valor de
6,7 °C, e para o sistema de duplo efeito direto, a temperatura de saida dos gases é de 170 °C e
do by-pass é de 100°C. As temperaturas de entrada e saida da agua quente do chiller séo 93 e
87,7 °C respectivamente.

Os resultados obtidos para cada caso proposto no estudo foram:

Caso I; (ar adicionado junto ao gas natural no processo de pds-combustéo)

Os resultados foram similares para cada capacidade da micro-turbina obtendo-se um
valor maximo do FUF, (Fuel utilisation Factor) ou fator de utilizacdo do combustivel,
aproximado de 109 % e o PCF (post-combustion factor) ou fator de pds-combustdo, com
0,25.

Caso Il; (ar ndo € adicionado)
Os resultados foram muitos parecidos ao do caso I, com um FUF de 106 %.

Finalmente chegaram as seguintes conclusdes:

o A principal vantagem deste sistema integrado com absorcdo de efeito duplo direto
€ 0 aumento do COP para o sistema de refrigeracdo, assim como um intervalo
maior de producdo de capacidade de resfriamento;

o Os valores minimos e méaximos da capacidade de resfriamento foram de 36 e 90
KW respectivamente, e valores minimos e maximos de capacidade de aquecimento
foram de 48 e 88 kW respectivamente.

o Para o caso I, a capacidade de resfriamento aumentou de 500 kW a 1.600 kW
dependendo da capacidade da micro-turbina;

o Para o caso Il, a capacidade de resfriamento teve um comportamento similar com
valores menores do caso |, mas muito préximos.

No Brasil, De Carvalho E. N. et al. (2006) realizaram um modelamento e simulagdo
computacional de Chillers de absorgéo tipo BrLi — H,O para aplicacdes de ar condicionado
em edificacbes comerciais. O estudo baseou-se em balancos de energia e massa, e em
correlagdes de transmissdo de calor. O estudo € de tipo semi-empirico devido ao uso de certos
pardmetros do fabricante na simulacdo do mesmo. Para a simulacdo for considerado como
condicéo de operacédo de 8.760 horas anuais.

Para a simulacdo numérica do chiller de absorcéo for considerado um ciclo de absorcéo,
como é mostrado na figura 2.3, levando em consideracédo certas hipoteses:

O estado regular do refrigerante corresponde a agua pura;

Né&o existe diferenca de presséo, exceto nos dispositivos de expanséo e na bomba;
Nos pontos 8, 2 e 4, hd somente liquido saturado;

No ponto 6 s6 ha vapor saturado;

Todos os dispositivos de expansao sao adiabaticos;
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o Né&o existe troca de calor nas superficies e tubulacbes, exceto nos trocadores de
calor.

Para criar o modelo matematico do chiller for necessario utilizar o balango de energia e
massa ao longo dos componentes do sistema. Foi considerada a determinagdo da entalpia
minima no ponto 7 (saida do trocador de calor) para evitar o processo de cristalizagéo.
Segundo (ASHRAE, 1993).
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Figura 2.3. Sistema de refrigerag8o por absorcdo simulada. (fonte: De Carvalho E. N. et al. 2006).

Os resultados mais ressaltantes deste trabalho foram:

e Devido a ser um modelo semi empirico levou-a tornar a simulacdo mais préxima
da realidade, mas ao mesmo tempo a dificuldade de se obter tais dados que nem
sempre sao accessiveis;

e O modelo matematico foi de facil implementacdo o qual tornou a simulagdo com
maior rapidez e precisdo;

e Os resultados obtidos permitiram realizar uma melhor anélise econdémica devido
aos dados préximos da realidade, com isto poder decidir qual sera a melhor
alternativa, um sistema por compressédo ou por absorcao.

Byongjoo Kim et al. (2007) desenvolveram um modelo dindmico de parametros
acumulados de um chiller de absorcdo com simples efeito de amonia agua. Equacdes
diferenciais ordinarias foram obtidas a partir de balancos de massa, dindmico e energético
para cada componente, e o0 sistema de equacdes algébricas foram resolvidos em paralelo por
integracdo numeérica, usando o método de Rungee-Kutta e Merson. O passo de integracdo
numérica foi ajustado automaticamente para manter um residuo menor que 0,00002. O
modelo foi aplicado para um chiller comercial 10,5 kW, simulando condi¢es dindmicas em
funcdo do periodo de arranque de chiller. O tempo de operacdo e a capacidade de
resfriamento sdo investigados pelas simula¢fes numéricas. Os parametros considerados sdo o
teor de concentracdo e a massa da solugcdo amdnia — agua, o volume de cada componente, a
estratégia de controle para as variagdes do fluxo de gés durante a primaria fase do periodo de
arranque.

As principais consideracOes para a formulacdo do modelo matematico séo;

o Duas fases, liquido e vapor, existem em equilibrio termodinamico;
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o As pressdes dos geradores sdo iguais;

o A entalpia de mistura amonia — &gua varia linearmente ao longo do comprimento
dos trocadores de calor;

o O teor de concentragdo local da massa em duas fases de mistura séo iguais para
todos, ao longo do comprimento dos trocadores de calor;

o A solucdo nas serpentinas do gerador, retificador e no absorvedor sdo sub-
resfriada e incompressivel;

o As perdas de calor entre 0 componente e suas vizinhangas de cada componente
sdo nulas, exceto para o gerador do processo de combustéo;

e Bombas circulam a solugdo com fluxo volumétrico constante enquanto ha

suficiente solucdo esta disponivel no coletor liquido. Caso contrario apenas a
solucdo fornecida pelo absorvedor de ar é pressurizada e descarregada.

As principais conclusdes conseguidas pelo modelo dindmico foram que:

o O tempo de operacdo diminui @ medida que o teor da concentracdo da solugéo
aumenta;

o A massa da solucdo deve ser menor para atingir rapidamente sua capacidade
nominal de resfriamento;

o Um volume maior do gerador resulta em um menor tempo de operagéo;

o Existem niveis 6timos do volume do gerador, teor concentracdo da solucdo, e
massa da solucdo para obter uma maxima capacidade de resfriamento;

o A melhor combinacdo desses parametros para 0 menor tempo de operacdo sem
danificar a capacidade de resfriamento € a diminuicdo da massa da solucdo de
concentracdo forte contida no maior gerador. No entanto, ndo é facil satisfazer
essa condicao, portanto, uma estratégia simples para o controle da diminui¢do do
tempo de operacgdo é a selecdo de um passo moderado na variacdo do fluxo dos
gases de combustdo durante a primeira fase do periodo de arrangue.

Gustavo R. Figueredo et al. (2008) realizaram uma modelagem numérica sobre um
chiller de absorcdo de duas etapas de refrigeracdo operando com dois niveis de temperatura.
Foi considerado um modelo do tipo endo-reversivel onde sdo consideradas as
irreversibilidades externas devido as perdas de calor, além de considerar a geracdo interna de
entropia devido a quedas de pressdo, gradientes de temperatura e concentragdo. O chiller
considerado foi do tipo BrLi —H,O de duas etapas de refrigeracdo com capacidade de 200 kW,
0 qual pode operar em duas etapas por meio do calor fornecido de gas natural a 170 °C, ou
como um chiller de uma etapa por médio de energia solar a 90 °C, ou a combinacdo destes
dois. O funcionamento do chiller foi realizado em funcéo do COP para varias combinagdes de
temperaturas considerando os fluxos de calor através de seus componentes e as
irreversibilidades. Além disto, foi realizada uma otimizacdo em funcdo das areas dos
trocadores de calor, para determinar a correta distribuicdo das areas e seu comportamento na
conducéo dos fluxos, portanto sua influencia no COP do chiller.

O modelo foi baseado na primeira e segunda lei da termodindmica e em principios de
transmissdo de calor, considerando-se um ciclo fechado em regime permanente. Para 0s
efeitos do balanco energético nao foi considerado o trabalho consumido pelas bombas.

O sistema de equacOes apresentou um grdo de liberdade, pelo qual foi sugerido o uso do
modelo endo-reversivel. Este modelo reduz o grau de liberdade, ja que a diferenca de
entropia pode ser considerada como uma variavel conhecida.

O desenvolvimento do modelo foi realizado usando o programa computacional EES
(Engineering Equation Solver). Os resultados numéricos fornecidos pela simulagdo do
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programa foram os seguintes; O COP foi de 1,2 com uma capacidade de 200 kW, produzindo
um fator de irreversibilidade de 1,026, o qual é relativamente baixo (segundo a citacdo dos
autores de L. Chen et. al.);

Os resultados fornecidos pela analise da primeira e da segunda lei, além do processo de
otimizacao forma:

o O modelo termodindmico considerou as perdas de calor no ambiente, superficies
finitas de troca de calor, quedas de pressdo e outras irreversibilidades que
simulam o funcionamento de um chiller de duas etapas de refrigeracao;

o O modelo foi facil de aplicar e representa adequadamente caracteristicas
fundamentais de um chiller de absorcdo. Alem disso, previu a tendéncia de
variacdo do COP para cargas parciais, resultando um ponto de maximo de
eficiéncia e de capacidade maxima de refrigeracéo;

o Foram obtidos valores do COP muito perto dos fornecidos pelo fabricante do
chiller ajustando o grau de irreversibilidades;

o Otimizou-se a distribuicdo da area total entre os diversos componentes, obtendo-
se que as areas dos geradores foram de 25 m? inferior ao do protétipo e a melhor
érea do evaporador foi de 16 m? superior ao protétipo, produzindo um COP
méaximo de aproximadamente 1,23.

Vidal, R. Best et al (2006), realizaram uma simulagéo do ciclo combinado, mostrado na
figura 2.4, proposto por Goswami em 1998. Este sistema produz potencia e frio
simultaneamente com uma Unica fonte de calor, usando uma mistura de amonia e agua como
fluido de trabalho. O ciclo foi estudado segundo a primeira e segunda lei da termodinamica,
foi levado em consideracdo o comportamento do sistema como um ciclo em processo
reversivel, e irreversivel para realizar a comparacao. Foram determinadas as irreversibilidades
de todos os componentes da planta, obtendo-se as eficiéncias da primeira e segunda lei,
variando varios parametros dos componentes como, eficiéncia isentropica da turbina,
temperatura do ambiente (17 e 25 °C). Para simular o ciclo foi utilizado o programa
computacional ASPEN Plus e as propriedades termodinamicas foram determinadas por meio
das equacdes de Redlich — Kwong - Soave. A figura 2.4 mostra o ciclo proposto por Goswami
e simulado neste trabalho.

Primeiramente foi determinada a andlise energética para posteriormente realizar a
analise exergetica. A Exergia é constituida por parcelas fisicas, quimicas, cinética e potencial
para os componentes do ciclo. As parcelas cinéticas, potenciais e quimica ndo foram
consideradas, devido a ndo existir nenhuma variagdo entre os estados do ciclo. Esta analise s
considerou a Exergia fisica do sistema.
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Figura 2.4. Diagrama dos componentes do ciclo combinado proposto por Goswami. (Fonte: Vidal, R. Best et al.
2006).

As conclusdes finais do trabalho foram:

o Os resultados mostraram que a planta de ciclo combinado para o segundo caso,
(Tamp = 17 °C com uma eficiéncia isentrépica de 85 %), a poténcia produzida era
7,2% menor que no primeiro caso (T.mp = 25 com uma eficiéncia isentropica de 85
%), causando uma diminuicdo na eficiéncia da primeira de 10,5 %. Essa
diminuicdo na poténcia de saida é devido a elevada pressao na turbina. Apesar
disto, houve um aumento da potencia de resfriamento no segundo caso de
irreversibilidade, devido a variacdo de temperatura da dgua do chiller em 8,7 °C
maior que o primeiro caso de irreversibilidade de 5 °C, porém a temperatura de
retorno da agua do chiller ndo chega a temperatura ambiente;

o O componente que apresentou maior irreversibilidade para o primeiro caso foi o
trocador de calor, o qual esta situado entre o gerador e o absorvedor, com 13,6
kwW. Com respeito ao segundo caso de 8,3 kW porque o fluxo de saida da solucgéo
no trocador de calor atingiu uma elevada fragcdo de vapor, portanto seu valor
exergetico € elevado também. Para ambos o0s casos a turbina forneceu
irreversibilidades de 14 e 116 kW (259% e 24,6% do total das
irreversibilidades) respectivamente, devido ao valor de eficiéncia isentropica
assumido de 85 %;

o No segundo caso, foi variada a eficiéncia isentrdpica da turbina entre valores de
86, 87, 88, 89 e 90 %, para o qual a irreversibilidades foram de 11, 10, 4, 9,8 ¢ 8
kW respectivamente;

o A eficiéncia exergetica do ciclo combinado para ambos o0s casos de
irreversibilidades resultou de 53 % e 51 %, quando a temperatura de entrada da
fonte de calor era de 125 e 150 °C respectivamente;

o Sistema de coletores solares o calor rejeitado por outro processo sdo sugeridos
para operar o ciclo.
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K.C.A. Alam et al. (2007), realizaram um estudo experimental sobre o funcionamento
de um sistema de absorcdo com reaquecimento de duas etapas. O funcionamento foi medido
em funcéo da potencia de resfriamento especifica (SPC) e o COP os quais serdo comparados
com sistemas convencionais de simples efeito e duplo efeito de absorcéo.

A analise dinamica permitiu fornecer os seguintes resultados:

o Segundos os resultados experimentais, a proposta de reaquecimento de duas
etapas para um sistema de absorcdo foi viavel, ja que ele pode trabalhar entre
valores de temperatura (fonte de calor) de 55 e 80 °C;

o O tempo do ciclo foi mais sensivel para as temperaturas da fonte de calor e o
funcionamento do sistema. A proposta para um ciclo de curta duragdo fornece um
maior valor de SCP que o fornecido pelo sistema do chiller de absorcdo de
simples efeito;

o O comportamento do COP foi maior para ciclos de absor¢do de simples efeitos se
o tempo do ciclo é relativamente pequeno, mas valores elevados de COP podem
ser obtidos para ciclos de longa duracéo;

o O chiller proposto para um ciclo de longa duracdo forneceu aproximadamente o
mesmo valor que o ciclo de absorcdo de duplo efeito enquanto para o ciclo de
curta duracdo a temperatura permaneceu acima dos 60 °C, obtendo-se um COP
superior ao do ciclo convencional de duplo efeito.

D.C. Wang et al. (2005), realizaram um estudo tedrico experimental sobre um chiller
de adsorcdo gel de silica. A primeira parte do projeto é a predicdo do funcionamento do
chiller de absorcdo usando gel de silica como absorvente, e uma segunda parte, onde foi
realizada uma serie de medi¢des no chiller para comprovar os resultados simulados na
primeira parte. O principal objetivo deste trabalho foi a proposta de um chiller operando com
gel de silica como absorvente e validar sua alta eficiéncia por médio das predi¢cdes baseada na
simulacéo.

O chiller esta conformado por trés camaras ao vacuo, duas de evaporagao-condensacdo
e uma camara que funciona como o evaporador. Uma valvula de vacuo esta instalada entre as
duas cémaras de adsorcdo — desor¢do para aumentar o funcionamento do sistema
especialmente quando o chiller opera a baixas temperaturas de fonte de calor. Uma das
vantagens sobre os chiller com uso de brometo de litio, é que eles podem operar com um alto
rendimento para baixas temperaturas de fonte de calor sem apresentar problemas de
cristalizacdo e corrosdo, aléem de ndo consumir energia elétrica para o funcionamento da
bomba da solugéo. As principais conclusdes deste trabalho foram:

o Para os diferentes pardmetros de operacao, sua influéncia sobre o COP foi similar
ao obtido para sistemas semelhantes tais como o chiller de absor¢do de brometo
de litio e agua;

o A capacidade de resfriamento é 6 kW para uma temperatura da fonte de calor de
65 °C, e pode ser aumentada em 76 % se a temperatura da fonte de calor é
também incrementada a 85 °C. O COP supera o valor de 0,5 para as mesmas
condicBes. Segundo os resultados simulados a temperatura 6tima da agua quente
deveria estar num intervalo de 80 e 85°C;

o Para uma temperatura da agua gelada de entrada do chiller de 20 °C, os resultados
obtidos para a capacidade de resfriamento e COP foram de 12,6 kW e 0,65
respectivamente;
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o Os resultados experimentais permitiram corroborar que o projeto do chiller da
primeira parte do estudo, é possivel e de alta eficiéncia, mas para a segunda parte
ndo foram tdo bons com os simulados;

o Os valores do COP e a capacidade de resfriamento foram de 0,38 e 7,15 kW
respectivamente, para uma temperatura de agua quente de 84,8 °C, temperatura da
agua de resfriamento de 30,6 °C e temperatura da agua do chiller de saida de 11,7
°C. Para uma capacidade de resfriamento de 6 kW as temperaturas foram as
seguintes; temperatura de agua quente de 65 °C, temperatura da &gua de
resfriamento de 30,5 °c e temperatura da a4gua gelada do chiller de saida de 17,6
°C. Resumindo que para o intervalo de temperatura da agua quente entre 65 — 85
°C apresenta um comportamento eficiente;

o Sendo igual aos resultados previstos na simula¢do 900 segundos de aquecimento e
resfriamento, o0 que representam a melhor opgdo para a capacidade de
resfriamento e o COP. O tempo de recuperacdo da massa varia entre 120 e 180
segundos, para uma temperatura de dgua quente de 65 e 85 respectivamente. Esta
ultima conseqiiéncia permite sugerir o uso de energia solar como fonte de
aquecimento da &gua para o funcionamento eficiente do chiller;

o A comparacdo dos resultados experimentais e simulados indicaram que o
funcionamento do chiller pode ser melhorado, se as perdas térmicas no
evaporador fossem evitadas no desenho no sistema.

P. Kohlenbach et al (2008), realizaram também um estudo tedrico e experimental
sobre o desenvolvimento de um modelo dindmico para um chiller de absorcdo de simples
efeito de BrLi — H,O. O trabalho foi dividido em duas partes; a primeira a modelagem do
sistema e segunda o enfoque experimental. A modelagem é baseada em balan¢os energéticos
com regime transitério para cada componente. O comportamento dindmico é implementado
através de armazenamento da massa no absorvedor e o gerador. Uma caracteristica especial é
que a capacidade térmica € vinculada a processos externos e parcialmente internos de
temperaturas. A segunda parte apresenta uma investigacdo mais detalhada do modelo, anélise
do funcionamento, da sensibilidade e a comparacdo com dados experimentais, demonstrando-
se a generalidade funcional do modelo. O modelo foi desenvolvido para verificar o
funcionamento do chiller de absorgéo de 10 kW fabricados pela Phoenix Sonnenwaerme AG.

O funcionamento dindmico do chiller de absorcdo € influenciado por varios efeitos
dependentes, entres os mais importantes e considerados neste trabalho, tem-se; o atraso do
tempo de transporte da solugdo entre o gerador e o absorvedor, 0 armazenamento térmico
entre os trocadores de calor e 0 armazenamento da massa nos reservatorios.

Na parte experimental foi usado o sistema de refrigeracdo para resfriar um edificio na
escola de recursos renovaveis em Tailandia com o principal objetivo de diminuir a
dependéncia elétrica para os sistemas de ar condicionado por médio de outras fontes de
energia neste caso especifico solar. Esta pesquisa demostrou a viabilidade técnica de um
sistema solar-absorgdo para fornecer ar condicionado para o conforto humano, além de
apresentar-se como uma alternativa econdmica e ambiental para este tipo de sistema.

Os resultados mais importantes obtidos pelo estudo foram:

o A generalidade do modelo foi demonstrada segundo os resultados numéricos e
experimentais, assim como também, as propriedades termodinamicas
apresentaram valores coerentes com a realidade;

o A demora do transporte no ciclo da solugdo pode influenciar tanto o tempo de
resposta e o fluxo de calor;
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o A comparacdo com dados experimentais mostrou que 0 experimento e a
simulacdo dinamica apresentam resultados bons, com variacGes na dindmica da
temperatura entre os 10 e 25 segundos. O tempo total para conseguir um novo
regime permanente da temperatura da dgua quente depois de um passo de 10 K da
temperatura de entrada foi de aproximadamente 15 min, resultando em desvios
dindmicos de 1 — 3 %j;

o O modelo de simulacdo dindmica apresentada neste trabalho serve de ferramenta
para o desenho global de um chiller de absorcéo;

o O modelo também permitiu a identificacdo de funcdes de transferéncia e
parametros de controle para chiller de absorcdo sem a necessidade de realizar uma
simulacgdo experimental,

o O modelo foi concebido para o Phoenix 10 kW chiller, mas pode ser facilmente
adaptado a outros chiller se os dados de desenho sdo disponiveis.

o Este estudo demostrou o quanto eficiente que pode ser este tipo de sistema para o
uso de sistema de ar condicionado, mantendo o ambiente em perfeita harmonia;

o Segundo os resultados obtidos que permitiram aproveitar aproximadamente 80%
da energia fornecida pela radiacdo solar, diminuindo a dependéncia elétrica,
validando o uso de outra energia alternativa para o consumo destinado ao conforto
humano;

o Nos aspectos econdémicos, 0s sistemas convencionais de compressao sdo mais
baratos que os de absorcao no inicio, mas a longo prazo, pode ser uma alternativa
que diminui os custos de operacdo e elétricos do prédio. Este ultimo aspecto sobre
0 custo inicial deste sistema de absor¢do solar, comecara a diminuir quando esta
tecnologia for produzida e aplicada em grande escala.

J. Di et. al. (2007), realizaram um estudo sobre o comportamento do coeficiente de
eficacia (COP) e a capacidade de resfriamento de um chiller usando novel gel de silica— agua
variando as temperaturas da fonte de calor. O estudo € realizado em duas partes, uma a
modelagem matematico-numérica e a outra a analise experimental, seguidamente da
comparacao e verificacdo dos resultados. Além disso, o estudo foi realizado para diferentes
fontes de calor como energia solar, gases reaproveitados na combustdo, e a influéncia que
tem quando o sistema quando funciona com energia solar. A principal fungéo deste chiller foi
tratar de aproveitar a energia rejeitada em outros processos ou pela energia solar, para
aumentar o rendimento do ciclo que pode ser aproveitado em outros processos da producao
tais como; sistemas de ar condicionado, e sistemas préprios do processo industrial, etc.

As consideracOes principais usadas para 0 modelo matematico foram:

o Os processos de remogéo e absorcdo sdo calculados a pressdo constante, ou seja,
isobérico;

o A temperatura e pressdo do vapor de agua sao uniformes ao longo da camara;

o A transferéncia de calor com o ambiente é considerada zero ou nula;

o A temperatura e pressdao sdo uniformes em todos os leitos (Absorvedor e
Removedor);

o A diferenca de pressdo entre os leitos de absor¢cdo-remocéo e o condensador ou
isolador sdo consideradas zero ou nulas;

o Depois de suficiente tempo de recuperacdo, a capacidade de absorcdo-remocao
entra em equilibrio.

Como ferramenta de trabalho para resolver numericamente o modelo usou-se 0
programa Matlab 7.0 Tools.

21



As principais conclusdes do estudo numerico — experimental foram:

o A capacidade de resfriamento é influenciada principalmente pela temperatura da
fonte de calor, ou seja, quanto maior temperatura de fonte de calor maior a
capacidade de resfriamento;

o O funcionamento do COP ¢ influenciado principalmente pela temperatura da fonte
de calor e a sua taxa de variacdo, ou seja, a maior temperatura da fonte de calor
implica em maior COP, enquanto que a maior taxa de variacdo da temperatura
implica em menor COP;

o Para valores elevados de capacidade térmica do chiller maior a degradacdo do
COP no mesmo;

o Para as mesmas temperaturas da fonte de calor e a mesma taxa de variacdo de
temperatura, o funcionamento do chiller é pouco influenciado por valores limites
de temperatura da fonte de calor;

N. Ben Ezzine et al (2004), realizaram uma simulacéo de um sistema de absorgéo com
energia solar, mediante o uso da primeira e segunda lei da termodindmica, aplicado a um
chiller de absorcéo de aménia — H,O com duplo gerador. Este estudo foi baseado no COP do
sistema e sua variacdo com respeito a energia e trabalho transferida a vizinhanca, além de
poder reconhecer onde acontecem as maiores irreversibilidades e determinar a eficiéncia
global do sistema, usando a segunda lei da termodinamica. A simulacao foi realizada em trés
etapas:

o Determinacgéo dos graus de liberdades do sistema;

o Especificacdo das condigdes de operacdo fundamentais;

o Formulacdo das equacbes que governam os balangos de energia (primeira e
segunda lei da termodinamica) e massa, além de outras correlacGes necessarias
para o dito estudo.

Para a solucdo simultanea das equacdes (ndo lineares) foi usado a sub-rotina CONLESS
disponivel no Fortran 77.

Para a simulagcdo do COP foi levando em consideragédo a influéncia da temperatura de
entrada do chiller (fonte de calor), a pressdo do evaporador e a fracdo da solucdo através das
duas etapas do ciclo.

A figura 2.5 mostra o comportamento do COP em funcdo da presséo do evaporador,
onde se pode notar que o COP possui um méaximo (0,761) quando a pressdo do evaporador é
aproximadamente 3,5 bar.

0.79 CcoP
0.77 |

0.75

073 -

0.71 1
0.69 1

057

i Pe (bar)
OB5 o g -

26 3.1 3.6 4.1
Figura 2.5. Variacdo do COP vs. Pressdo do evaporador. (Fonte N. Ben Ezzine et al. 2004).
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Entre as principais conclusdes apresentadas tem-se:

o Para as trés variagOes de presséo (3,5, 4 e 3,8 bar) a temperatura com a qual o
COP fica constante é aproximadamente de 480 K, obtendo-se o maior COP (0,75)
para a pressdo de 3,5 bar;

o O maior COP obtido no processo de simulacdo foi de 0,761, levando em
consideracdo as irreversibilidades (destruicdo da Exergia), sendo o COP ideal ou
reversivel de 2,292;

o A medida que se incrementava a fragdo menor era o0 COP para diferentes valores
de presséo do evaporador;

o Os componentes que apresentaram maiores valores de irreversibilidades foram o
absorvedor (1186,95 W), trocador de calor da solucéo (797,8 W) e o condensador
1 (682,587 W), limitando e diminuindo o COP;

o Pode-se determinar onde é preciso otimizar o0 processo para aumentar o
rendimento do sistema de absorcéo.

Ahmed Hamza H et al. (2008), realizaram a validagdo do funcionamento de um
sistema de resfriamento (ar condicionado) integrado para um local fisico de 270 m? da
Alemanha. O sistema pode ser operado de duas maneiras, usando um subsistema de
resfriamento de graga proveniente da torre de resfriamento da planta, e com energia solar que
aciona um chiller de absorcdo de simples efeito (agua- brometo de litio). A planta inclui um
chiller de absorcao de 10 TR, coletores solares do tipo de tubos ao vacuo com uma area global
de 108 m?, dois tanques de armazenamento; um para a parte fria com capacidade de 1.5 m® e
outro da parte quente com capacidade de 6.8 m® e uma torre de resfriamento de 134 kW. O
experimento foi realizado durante cinco anos para com o propoésito de aperfeicoar esta planta
para um melhor aproveitamento da energia solar e aquela fornecida pelo resfriamento livre da
torre de resfriamento devido a temperatura ambiente do lugar. Segundo Balaras, um total de
54 sistemas de ar condicionado foi instalado na Europa sendo 33 com o uso de chiller de
absorcdo. O instituto esta localizado na Alemanha na cidade de Oberhausen (latitude de
51°28°N e longitude de 6°51’E) o local de resfriamento esta contido por quartos de reunides,
laboratdrios e trés sala de escritdrios durante as temporadas fria da cidade. Os quartos e salas
de escritorios sé requerem carga fria durante as horas de trabalho (8 horas diarias), mas 0s
laboratorios durante as 24 horas do dia.

Os principais componentes do sistema sdo; coletores solares de tubos de vacuo, a chiller
de absorcdo (WFC-10TR) de simples efeito de BrLi — H,O, dois tanques de armazenamento
frio e quente, a torre de resfriamento, um trocador de calor para a parte fria do sistema, um
trocador de calor de exaustdo para a energia rejeitada (parte quente), bombas, sistema de
controle, de tratamento de agua e outros equipamentos auxiliares. O sistema da planta ¢
conformado por 4 circuitos, o solar, agua de resfriamento, agua gelada e agua quente do
processo. Este sistema foi acoplado ao sistema de aquecimento do mesmo instituto para
aproveitar o calor rejeitado pelo sistema (caldeira a gas e uma micro turbina) como fonte
secundaria de calor no caso que a energia solar no seja suficiente para operar o chiller de
absorcdo em temporadas frias.

Os resultados obtidos pela validagao s&o os seguintes:

e A porcentagem de resfriamento livre durante meses frios pode ser maior a 70 %, o

qual representou 25 % do total de carga de resfriamento da planta durante os 5
anos de operacao;
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e O valor médio mensal do total da fracdo de calor solar varia de 31,1 a 100 % e
aproximadamente com uma media de 60 % para 0s 5 anos de operacao;

e A eficiéncia instantanea dos coletores foi de 0.63, o valor mensal médio entre 34,1
a 41,8 % e para 0s 5 anos de opera¢do uma media de 28,3 %.

e  Para dias claro, e com uma incidéncia de irradiacdo solar, a fracdo de calor solar
variou entre 0,33 a 0,41, com eficiéncia nos coletores variando entre 0,352 a 0,492,
e um COP entre 0,37 a 0,81;

e  Baseado nos resultados, a area especifica dos coletores é de 4,23 [m? / kW,,,;] no
qual foi possivel atingir o valor maximo de fracdo de calor solar para operar o
chiller de absorcéo;

e O suporte do sistema de energia solar para o sistema de aquecimento do instituto
durante os 5 anos de operacao foi de 8125 kWh.

Z.G. Sun (2008) realizou um estudo experimental de um sistema de refrigeracéo
integrado (chiller de Absorcéo, chiller de compressdao e motor a gas natural) com o proposito
de comparar seu funcionamento com um sistema de refrigeracdo convencional e absorcéo de
duplo efeito. O prototipo do sistema de refrigeracdo integrado foi projetado e montado para a
experimentacao e comparacao do estudo. O sistema consta de trés partes principais;

o O motor de gés natural ou gerador composto por 6 cilindros de quatro tempos
resfriado com agua, com uma potencia de 108 kW com uma velocidade de 1800
RPM;

o O chiller de absorcéo de simples efeito usando BrLi — H,O com concentragdes de
solucéo forte e fraca de 59,5 % e 57,5 % respectivamente;

o O chiller de compressdo do tipo de parafuso operando a 2.960 RPM.

Os experimentos foram realizados para uma série de quatro condi¢cdes de operacdo,
gerando uma série de dados que foram tratados estatisticamente para seu analise. Foi incluido
o parametro PER definido como a fracdo entre a capacidade de resfriamento e o consumo de
combustivel.

Os resultados mais ressaltantes do estudo foram:

o Os resultados experimentais mostraram que o funcionamento do sistema integrado
de refrigeracdo pode ser incrementado aproveitando os gases de escape do motor
para produzir energia de resfriamento adicional;

o O prototipo alcanca um valor de refrigeracéo de 596,2 kW quando a velocidade de
rotacdo do motor era de 1.800 RPM, um consumo energetico do combustivel de
323,3 kW e um PER de 1,8 maior ao ciclo convencional de absorcdo de duplo
efeito;

o A capacidade de resfriamento e o PER do protétipo pode ser aumentada tanto,
aumentado a temperatura de saida da agua do chiller ou a diminuicdo da
temperatura de entrada da dgua de resfriamento.

Zaizhong Xia et al (2008), realizaram uma melhoria do chiller de adsorcdo de gel de
silica - agua chiller, o qual foi desenvolvido e utilizado com base em estudos anteriores. Neste
chiller melhorado, um condensador, um adsorvente e um evaporador estdo alojados numa
camara para constituir a unidade adsorcéo - desor¢do. Duas dessas unidades sdo combinadas
nos evaporadores por um tubo de calor que pode isolar a transferéncia de calor entre os dois
evaporadores. Apenas uma véalvula de vacuo € instalada entre as duas unidades na parte
externa do chiller para cumprir com o processo de recuperacdao da massa. O tanque de agua e
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as valvulas elétricas instaladas no sistema de abastecimento de agua sdo poupados,
aumentando a confiabilidade do sistema.
Os principais resultados com esta melhoria no chiller foram:

O chiller melhorado com trés camaras de vacuo foi mais confidvel e aceitavel. A
valvula de vacuo instalada para o processo de recuperacdo de massa fez mais
eficiente o chiller que os usados convencionalmente;

A capacidade de resfriamento e o COP foram de 8,69 kW e 0,388 para uma
temperatura da fonte de calor de 82,5 °C, temperatura da agua de resfriamento de
11,9 °C e a temperatura da agua do chiller de 11,9 °C;

Se o processo de (umidificacdo) ndo é necessario, a temperatura de saida da agua
do chiller é de 16 °C, o COP atingiu 0,432 enquanto a capacidade de resfriamento
é proxima de 11 kW. H& um melhoramento perto do 12 % comparado com o COP
de chiller convencionais;

O processo de recuperacao de massa foi responsavel pelo maior melhoramento da
capacidade de resfriamento com 65 % e do COP de 12 %.

Novamente, D.C. Wang et al. (2008), realizaram um analise sobre as caracteristicas
dindmicas de um chiller de absorcéo para condi¢cfes varidveis da fonte de calor. As variacoes
da fonte de calor sobre o desempenho do chiller de absorc¢éo séo analisadas, em especial para
0 processo de aumento e diminui¢do da temperatura da fonte de calor. As caracteristicas
dindmicas da fonte de calor, também séo analisadas quando o chiller opera com energia solar.
O enfoque é avaliar o desempenho da absorcao chiller impulsionado por uma fonte variavel
de calor. A variabilidade da fonte de calor é simulada através de uma valvula de controle.
Regulando a valvula muda-se a pressao do vapor e, em seguida, a temperatura da agua quente.
A vaélvula € regulada com um passo de tempo constante a cada 3 minutos ou 5 minutos,
dependendo da temperatura da fonte de calor. A variacdo da temperatura da agua quente
dentro do reservatorio varia suavemente com a valvula de controle.

Entres os resultados mais importantes tem-se que:

O funcionamento do chiller é principalmente influenciado pela variacdo do
intervalo, da taxa e do tempo médio da temperatura da fonte de calor quando
varias fontes de energia atuam como operador do chiller de absorcdo. Quando a
variacdo da taxa da temperatura da dgua quente é maior a um valor especifico,
referente a temperatura ambiente, a capacidade de resfriamento e o COP
diminuiram gradualmente;

O processo de diminuicdo da temperatura da fonte de calor causa um aumento
maior do COP que o originado pelo processo de aumento da temperatura da fonte
de calor;

Comparando com uma fonte de calor estavel, a variacdo da fonte de calor pode
diminuir de 3,7 a 7 % da sua capacidade de resfriamento. A maior diminuigdo do
COP é de 19 %;

Quando a temperatura da agua quente atingiu um valor, referente a temperatura
ambiente, o funcionamento do chiller de absor¢do para um sistema fechado é mais
adequado para um sistema de absorcao solar de resfriamento para este trabalho.

X.Q. Zhai et al (2007), realizaram um estudo teorico-experimental de um sistema de

refrigeracdo por adsor¢do usando como matéria prima energia solar para seu funcionamento.
O trabalho foi divido em duas partes; a modelagem do sistema e uma segunda parte como a
avaliacdo experimental do modelo operando sob condi¢des ambientais da cidade de Shanghai,
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na China. Além disso, foi realizado um estudo sob a influéncia de varios indices de
funcionamento tais como; COP, capacidade de resfriamento, eficiéncia dos coletores e
temperatura quente do chiller de absor¢cdo em funcdo de parametros ambientais, estruturais e
operacionais.

O sistema consta de uma &rea total de coletores de 150 m? (colocada na parte oeste)
conformada por uma de 90 m? e outra de 60 m? (colocada na parte leste), estando & superficie
de apoio (teto do local) com um angulo de inclina¢do (B = 40 °). A potencia total para o
resfriamento do prédio (com uma érea total de 460 m?) é de 60 kW (15 kW de calor latente e
4 KW de calor sensivel). Os chiller de absorcdo trabalham com gel de silica — agua para o
processo, 0s quais operam as temperaturas entre 55 — 95 °C. O tempo total do ciclo de
absorcéo (resfriamento ou aquecimento) é de 900 segundos, com um tempo de recuperacao de
massa e calor de 180 e 6 segundos respectivamente. A capacidade nominal do chiller é de 8,5
KW guando a temperatura da agua quente € de 85°C.

Para a modelagem do tanque de armazenamento da agua foi empregado o modelo de
estratificacdo, considerando o fluxo de agua do sistema de coletores, e 4gua quente que entra
no chiller e as perdas ao redor do tanque, e para avaliar a influéncia dos parametros
estruturais, operacionais e ambientais sobre a capacidade de resfriamento, temperatura media
da &gua quente, e 0 COP médio levando em consideragdo que:

o A irradiagéo solar e a temperatura ambiente tém um mesmo comportamento;

o O passo do tempo para 0 processo de estratificacdo do tanque n&o variou com a
temperatura da agua quente;

o Quando a temperatura do tanque atingia um valor de 65 °C os chiller de absor¢éo
eram acionados, e quando a temperatura era inferior a 5 °C eram desligados;

o A temperatura da agua fria foi de 32 °C e a temperatura do chiller de 15 °C;

o O tempo de operacéo do sistema foi de 8 horas (9:00 — 17:00).

As conclusfes mais significativas deste estudo foram:

o Operando sob condicdes tipicas de verdo, a capacidade media de resfriamento foi
de 15,3 kW durante 8 horas de operagcdo com um maximo valor de 20 kw. O COP
médio diario foi de 0,35 e o COP médio elétrico foi de 8,19 sendo seu maximo
valor de 10;

o A capacidade de resfriamento e a eficiéncia dos coletores solares aumentavam
com o aumento da relagcdo h/d (altura e didmetro do tanque) devido & melhoria
deste efeito na estratificacdo do tanque;

o O valor 6timo para o fluxo adimensional de massa, definido como o fluxo méssico
de agua quente gue entra no chiller por area de coletor solar, foi aproximadamente
de 0,7 quando o fluxo de massa especifica excedia o valor de 0,012 kg/m?.

o Analise econdmica foi realizada para dois casos, o primeiro baseado no uso da
agua para uso interno do prédio de aplicacbes sanitarias com um tempo de
pagamento do projeto de 2 a 3 anos, e um segundo baseado no uso da dgua para o
aquecimento e resfriamento com tempo de pagamento de 7 a 8 anos.

Xiaohong Liao et al. (2007), propuseram uma estratégia de controle sobre a
cristalizacdo em chiller de absorcédo resfriado por ar. Aplicando esta estratégia, para evitar a
cristalizacdo, é proposta também uma integracdo deste chiller a um sistema integral de
cogeracdo (CHP) ou sistema integral de aquecimento, refrigeragédo e potencia. Para a
simulacdo do funcionamento do procedimento, foi usado o programa computacional EES
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(Engineering Equation Solver), sobre um chiller de 63 kW de capacidade usando BrLi — H,O
com resfriamento por ar. A validagdo dos resultados simulados computacionalmente foi
realizada mediante a experimentacio do mesmo equipamento levando as mesmas
consideracdes de operagdo. O chiller utilizado esta localizado na universidade de Maryland, o
qual é acionado mediante os gases de descarga da micro-turbina.

As Principais causas da cristalizagdo em chiller de absorcéo e possiveis solugdes foram:

o Temperatura ambiente elevada; pode ser evitada aumentando a temperatura da
agua chiller fixada ou diminuindo a quantidade de calor subministrado ao
dessorvedor;

o Temperatura ambiente baixa e carga maxima de operacdo; pode ser evitada
reduzindo a taxa de fluxo de ar de resfriamento; o sistema deve ser evacuado
frequentemente;

o Vazamento de ar dentro do chiller ou ndo absor¢do dos gases produzindo
corrosdo; pode ser evitada sempre que a temperatura de escape ou a taxa de fluxo
dentro do dessorvedor seja mantida dentro dos parametros especificos de
operacao;

o Demasiado calor ou energia dentro do absorvedor, pode ser evitada mentindo a
correta quantidade de calor que entra no dessorvedor;

o Né&o diluicdo da solucdo depois de desligar o chiller; para ser evitado o chiller
deve ser resfriado a temperatura ambiente antes de ser desligado;

o Temperatura da agua do chiller é demasiadamente baixa quando a temperatura do
ambiente é muito elevada, pode ser evitado se fixar e mantiver a correta faixa de
temperatura da agua do chiller.

A estratégia de controle proposta foi:

a.  Controle da temperatura da agua do chiller; aumentar a temperatura do chiller
para evitar problemas de cristalizacdo quando a temperatura do ambiente seja
muito elevada;

b.  Controle da temperatura de escape; neste caso, diminuir a temperatura de entrada
de escape, assumindo que a taxa de fluxo é constante pode evitar a cristalizacao,
mas a capacidade de resfriamento e o COP do chiller serdo comprometidos
consequentemente.

S. C. Kaushik e Akhilesh Arora (2009) realizaram uma analise termodinamica
baseado na primeira e segunda lei para chiller de absorcao de simples e duplo efeito usando o
par brometo de litio — 4gua, com o objetivo de determinar a influéncia da temperatura do
gerador, evaporador, absorvedor e condensador sobre o funcionamento do sistema (COP). O
estudo numérico foi desenvolvido no software comercial EES, criando sub-rotinas para o
calculos das propriedades termodindmicas (entalpia e entropia da solugdo de BrLi — H20)
segundo a literatura pesquisada, e posteriormente comparando o0s resultados com outros
autores para a validagcdo do mesmo.

A analise da primeira lei é baseado no balango de massa, espécie e energia do sistema
de absorcdo, determinado a eficiéncia energetica do sistema e seu COP. A anélise da segunda
lei contempla o balanco da Exergia, irreversibilidades, a determinacdo das eficiéncias
exergeticas e grau de perfei¢do termodinamica.

As consideracdes principais para o estudo sdo apresentadas a seguir:

o Né&o ha transmisséo de calor entre 0s componentes e a vizinhanca;
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o A solucdo que sai do absorvedor e do gerador encontra-se no estado saturado em
condicdes de equilibrio (temperatura e concentracao);

o O fluido refrigerante que sai do condensador e do evaporador encontra-se em
estado liquido e vapor saturado respectivamente;

o O fluido refrigerante que sai do gerador é considerado superaquecido;

o A temperatura da fonte de calor (gerador) foi considerada constante ao longo do
processo;

o O estado morto ou de referencia considerado para o calculo de Exergia foi
assumido para uma temperatura de 25 °C e pressao de 1 bar.

Entre as principais conclusdes foram:

v" O programa desenvolvido conseguiu simular com bons resultados o
funcionamento do chiller com erros inferiores a 1% registrados por outros autores.

v' O aumento da temperatura do gerador aumenta o COP tanto no sistema de
simples, variando entre 0,6 e 0,75, e duplo efeito, variando entre 1 e 1,28.

v" O maximo valor do COP foi de 0,75 com uma temperatura do gerador de 91 °C
para o sistema de simples efeito e 0 méximo valor do COP foi de 1,28 para o
sistema de duplo efeito com temperatura do gerador de 150 °C.

v O COP do sistema de duplo efeito foi de 60 a 70 % maior que o sistema de
simples efeito.

v As eficiéncias exergética dos dois sistemas apresentaram 0 mesmo
comportamento do COP energético, ou seja, aumento com o incremento da
temperatura do gerador.

v' A maior irreversibilidade do sistema foi identificada no absorvedor para ambos 0s
sistemas.

Recentemente Younggy Shin et al. (2009), desenvolveram um modelo dindmico para
simular o funcionamento real de um chiller de absorcdo de duplo efeito. O modelo foi
baseado em balancos de energia e massa. O programa consta de varias sub-rotinas para
resolver as propriedades termodindmicas dos fluidos e balancos energéticos do mesmo,
criadas na plataforma Visual Basic C++. Este modelo foi validado com resultados
experimentais referente a um chiller de duplo efeito, fornecendo bons resultados, exceto para
0s primeiros 85 minutos de operacdo, devido a variacdo do fluxo méassico da solucdo fraca de
brometo de litio, sendo esses valores insignificantes para o resultado final de operacédo. Eles
observaram que a dindmica do chiller é governada pelas temperaturas de entrada da agua fria
e gelada quando o fluxo de calor do gerador (agua quente) é relativamente constante. Para
variacOes de carga, a resposta da temperatura da agua gelada de saida foi de 15 minutos,
devido a capacidade térmica do chiller. Uns dos aspectos mais importante do modelo foi o
tempo computacional do mesmo, ja que permitiu simular o chiller como interface virtual em
tempo real, para acionar os diferentes controles e fungGes para a operacdo real do chiller de
absorcao.

Jianzhao Wang e Danxing Zheng (2009), ele estudaram chiller de meio, simples e
duplo efeito, com o objetivo de encontrar um modelo de chiller que pudesse aproveitar ao
maximo a energia, ja que existia um espaco em branco entre os chiller de simples e duplo
efeito. Foi proposto um chiller que apresentou um efeito combinado, ou seja, de um e meio
efeito (1,5). Foram apresentadas varias configuracGes para o chiller mantido a temperatura no
gerador entre 110 a 140 °C, com temperatura na agua gelada e fria de 5 e 42 °C,
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respectivamente. Essas configuracbes foram estudadas e analisadas, selecionando a
configuracdo mostrada na figura 2.6, devido a capacidade térmica de resfriamento do mesmo.
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Figura 2.6. Configuracdo selecionada para o chiller de absor¢do um e meio efeito. (fonte: Jianzhao Wang e
Danxing Zheng, 2009)

A principal conclusdo desse trabalho foi o desenvolvimento teérico de um modelo de
chiller de um e meio efeito, capaz de utilizar, aproximadamente, as mesmas condi¢des de um
chiller de simples efeito, e fornecer um COP de 1,0, (aproximadamente 30% maior ao de
simples efeito).
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3. FUNDAMENTACAO TEORICA
3.1. Sistemas de refrigeracéo por absorc¢éo

Sdo essencialmente plantas de compressdo de vapor, onde a potencia do compressor é
representada por uma unidade térmica, composta pelo absorvedor, bomba, trocador de calor,
valvula de expanséo e o gerador. A capacidade de resfriamento destes sistemas funciona tanto
atraves da queima de um combustivel (0 gas natural) como rejeitos de calor de outros sistemas
térmicos (sistemas de cogeracdo) o qual representa a vantagem principal. (Bereche R. 1999).
Além disso, a energia elétrica consumida é muito pequena devido as bombas de circulacdo dos
fluidos. Existem numerosas fontes de calor para operar os sistemas de absorgdo entre as
principais destacam-se; gases rejeitados por processos de combustdo em turbinas o motores de
combustdo interna, calor indireto de caldeiras, vapor residual de diferentes processos, fluidos
quentes, energia solar, etc. Os sistemas de absor¢do usam dois fluidos de trabalho, o primeiro
como solucdo absorvedora (Sales como brometo de litio, gel) e o segundo como refrigerante
(geralmente 4gua ou aménia). O bom funcionamento do sistema de absorcdo depende da correta
combinacdo desses fluidos de trabalho. (Da Silva A. 1994).

3.1.1. Componentes basicos de um sistema de absorcao

O sistema de absorgdo consta principalmente de; um gerador, condensador, trocador de
calor, valvula de expansdo e reducdo, bombas, absorvedor e o evaporador. Assim como é
mostrado na figura 3.1.

3.1.2. Funcionamento do sistema de refrigeragdo por absorcao

O ciclo de funcionamento é semelhante ao ciclo de refrigeracdo por compressdo. A
diferenca fundamental esta no processo de compressdo, substituido pela unidade térmica
(gerador, trocador de calor e absorvedor), representado pelo processo 6-3 na figura 3.1. Como €
mostrado na figura 3.1, o ciclo comeca com a saida do refrigerante do evaporador (estado 6),
entrando na camara absorvedora (Absorvedor), onde o refrigerante entra em contato com outro
fluido, reagindo uma mistura de solvente e refrigerante, e formando uma solucdo com alta
concentragdo de refrigerante (estado 9). O processo 9-10 ocorre um aumento de energia na
solucdo através de uma bomba aumentando a pressdo e temperatura da solucdo. No estado 1 a
solucdo é conduzida para a cdmara geradora (gerador), onde a solucdo é separada do refrigerante,
processo este conhecido como desorcdo. Este processo € possivel devido ao fornecimento de
energia térmica (Qg) a solucdo. Nesse processo a maior parte do refrigerante é evaporado,
restando uma solugdo pobre ou com pequena concentracdo de refrigerante (estado 2), a qual €
encaminhada ao absorvedor mediante a reducdo de pressdo na valvula redutora de pressao
(processo 7-8). Geralmente usa-se um trocador de calor entre o gerador e absorvedor com a
finalidade de melhorar o COP (coeficiente de desempenho) do ciclo por absorcdo. A transmissédo
de calor ocorre entre o fluido quente que sai do gerador e o fluido frio que sai do absorvedor para
0 gerador (processos 10-1 e 2-7). Na saida do gerador (estado 3) o refrigerante é liberado com
alta temperatura e pressdo, entrando no condensador, no qual, o vapor do refrigerante, perde calor
(Qca) no trocador, sendo entdo condensado (estado 4). Seguidamente ocorre uma reducdo de
pressdo e temperatura (estado 5), mediante a valvula de expansdo. Depois de uma queda brusca
de pressdo, o refrigerante se dirige ao evaporador na forma de vapor e outra parte liquida. No
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evaporador ocorre troca de calor (Qey), saindo refrigerante em forma de vapor saturado para o
absorvedor (estado 6). Seguidamente, o refrigerante, em forma de vapor entra no absorvedor, no
qual, ocorre basicamente a transferéncia de calor (Qaps) € a transferéncia de massa. Finalmente o
ciclo comeca novamente com a saida da solucao do evaporador (estado 6).
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Figura 3.1. Ciclo basico de um sistema de refrigeragdo por absor¢do. (Herold K. et al. 1996).

3.1.3. Sistema de absorcao de simples efeito

Sédo sistemas que possuem um estagio de aquecimento do fluido de trabalho. Esse estagio €
constituido pelos trocadores de calor; absorvedor, condensador, trocador de calor da solucéo,
gerador e o evaporador, as unidades redutoras de pressdo e as bombas de circulacdo dos fluidos.
No funcionamento deste sistema, calor é fornecido ao gerador (entrada de energia) e do
evaporador (remocdo de energia para o resfriamento), no condensador e absorvedor, calor é
removido do sistema. O coeficiente de eficacia ou desempenho é definido como a fracédo entre a
energia removida para o resfriamento (Calor removido no evaporador) e a energia fornecida ao
sistema de absorcéo (energia do gerador), (Herold K. et al. 1996), expresso na seguinte forma:

COP = Energia de resfriamento __ Qevaporador (31)

Energia subministrada ao sistema Qgerador

O comportamento do ciclo de refrigeracdo por absorcéo de simples efeito amonia — H,O é
semelhante ao sistema BrLi - H,O. O sistema aménia - H,O, que usa um absorvente volatil
(4gua), precisa de um componente adicional chamado retificador, como é mostrado na figura 3.2,
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devido a que o vapor gerado na camara geradora (gerador) possui certa quantidade de agua, o

qual é prejudicial ao funcionamento global do sistema. (Bereche R. 2007).
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Figura 3.2. Esquema de um sistema de absor¢do amonia — H,O com a coluna retificadora (retificador). (Fonte:

Bereche R. 2007).

3.1.4. Sistema de absorcdo de multiplos efeitos

absorvente (fraca em agua)

Estes sistemas estdo diferenciados por ter varias etapas de aquecimento com o objetivo de
aumentar o rendimento térmico do sistema, quando esta disponivel uma fonte de calor com alta
temperatura. A configuracdo destes sistemas permite o reaproveitamento do calor para gerar
vapor de refrigerante e assim obter um efeito adicional de resfriamento no sistema. Cada etapa ou

estagio permite separar novamente o refrigerante do absorvente.
3.2. Vantagens e desvantagens dos ciclos de absorc¢ao

Vantagens:
. Reduzem o consumo de eletricidade;

. Utilizam calor rejeito por outros processos, ou seja, permite 0 uso de cogeracao;

. Funcionamento silencioso, livre de vibragao;
«  Alta confiabilidade;

. Baixo custo de manutencéo, devido & auséncia de partes moveis, exceto as bombas de

circulacéo;
. Eliminacdo do uso de refrigerante tipo CFC e HCFC.
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Desvantagens:

O COP ¢ relativamente baixo comparado com os ciclos de refrigeracdo por
compresséo de vapor;

Chillers de absorcdo sdo maiores e mais pesados em relacdo aos Chillers de
compressdo a vapor da mesma capacidade (Bereche R. 2007);

Chillers de absorcdo precisam torres de resfriamento com capacidades maiores
(aproximadamente 1/3 maior) que as utilizadas nos sistemas de compressao (Bereche
R. 2007);

Custo inicial do equipamento é relativamente caro;

A utilizacdo de agua como refrigerante em sistemas de BrLi - H,O, limita a
temperatura do refrigerante que e entregue no absorvedor a temperaturas maiores do
que 0°C (ponto de congelamento da agua). Para temperaturas menores ao ponto de
congelamento da agua, deve-se usar o ciclo de refrigeracdo por absor¢do aménia -
agua (Bereche R. 2007).

3.3. Chiller de Absorcao de simples efeito de BrLi - H,O

No sistema de refrigeracdo por absorcdo de BrLi - H,O o calor entra no sistema através do
gerador (energia subministrada ao chiller) e no evaporador (onde € removido calor para o
resfriamento da agua gelada do chiller, processo 5-6), como é mostrado na figura 3.3.

M

Saida agua

- de
resfnamento

ICONDENSADOR] > 9_

Valvula de
expansio

Figura 3.3. Sistema de refrigeracdo por absorcéo de simples efeito BrLi — H,O com queima direita de gas natural.

(Fonte: Bereche R. 2007).
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No condensador e no absorvedor, calor é retirado mediante a circulagcdo do fluxo de &gua
fornecido pela torre de resfriamento. No condensador, o refrigerante entra em forma de vapor
(estado 2), e é condensado, liberando calor que serd transferido a agua de resfriamento. O
refrigerante sai do condensador como liquido saturado (estado 3) e depois é expandido no mesmo
dispositivo. O refrigerante a baixa pressao (estado 4) ingressa no evaporador, onde absorve calor
do meio a resfriar (neste caso a agua gelada a qual é usada para o acondicionamento do ar). Na
saida do evaporador (estado 1), o refrigerante a baixa pressdo e temperatura (em fase vapor),
entra no absorvedor, onde é absorvido pela solucao concentrada de BrLi (estado 20). No processo
de absorcéo, o refrigerante é condensado liberando calor, devido ao cambio de fase e do proprio
processo absortivo. Para remover o calor gerado nestes processos, um fluxo de agua de
resfriamento (estado 7), procedente da torre de resfriamento, circula na sec¢édo do absorvedor.
Este fluxo é necessario para manter o controle da pressao, temperatura e concentracao. Na saida
do absorvedor (estado 21) tem-se a solucdo diluida, devido ao aumento da quantidade de
refrigerante no processo de absorcdo. Esta solucdo diluida € bombeada até o gerador (estado 23),
passando pelo trocador de calor de solucdo onde e pré-aquecida (processo 22-23). O objetivo
deste pré-aquecimento € a reducédo de calor necessario no gerador. No gerador é adicionado calor
de alimentacdo (neste caso, gases da combustdo). O calor evapora o refrigerante da solugéo BrLi
até atingir a pressdo, temperatura e concentracao de saturacdo (estado 24). O refrigerante a alta
pressdo e temperatura escoa para o condensador (estado 2), fechando o ciclo do refrigerante. No
estado 24, a solucdo concentrada (devido a evaporacdo do refrigerante) passa pelo trocador de
calor de solucdo onde e pré-resfriada. Depois de passar pelo trocador (estado 25), a solucédo
concentrada é expandida, onde a pressdo e reduzida (estado 26), nesse processo parte do
refrigerante na solugéo passa a fase vapor (Bereche R. 2007);

O coeficiente de desempenho (COP) para o ciclo de simples efeito com o par BrLi - H,0,
segundo a literatura ((Bereche R. 2007; Herold et al., 1996, Bejan A. et al, 1995) esta na faixa de
0,6 a 0,7. Os fabricantes destes equipamentos apresentam também valores de COP proximos
desse intervalo, como por exemplo, Yazaki (chiller utilizado neste trabalho), que apresenta COP
igual a 0,71, e os fabricantes EAW, Phoenix e Rotartica apresentam valores de COP iguais a 0,7
para sistemas de simples efeito BrLi — H,O. (Kim D. S. e Infante Ferreira, 2006).

3.4. Chiller de Absorcao de duplo efeito de BrLi - H,O

O sistema de refrigeracdo de duplo efeito possui duas etapas de geragdo para separar 0
refrigerante da solucdo absorvente. A temperatura de entrada de calor ocorre com um valor mais
elevado que o sistema de simples efeito, assim como um maior valor do COP, devido a que estes
sistemas sdo capazes de utilizar a maior disponibilidade exergética oferecida pela troca de calor a
uma maior temperatura. Segundo a literatura consultada (Bereche R. 2007; Herold et al., 1996,
Bejan A. et al, 1995; e outros), o COP para estes sistemas variam entre 1,0 e 1,2, esta é a razdo de
ser mais competitivos que os sistemas de simples estagio.

Sistemas de refrigeracdo por absorcdo de duplo efeito no Brasil estdo disponiveis
comercialmente pelas empresas Thermax e Broad através de seus representantes: Thermax do
Brasil e TUMA/BROAD (Ramos e Bezerra, 2004; TUMA/BROAD, 2006). Outros fabricantes
internacionais que oferecem sistemas de duplo efeito séo a Yazaki com valores de COP e a York.
A Yazaki apresenta valores do COP entre 0,5 — 1,2 e a York um valor de 1,02 para equipamentos
de queima direita. (Energy Tech Pro, 2004; Yazaki 2003)

Os sistemas de duplo efeito apresentam duas opcOes basicas referentes a instalacdo do
circuito da solucdo, fluxo em paralelo e em serie, dependendo do fabricante do equipamento. A
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figura 3.4 é um exemplo de uma possivel configuracdo para o sistema de duplo efeito com
queima direita de gas natural e com fluxo em paralelo. Nestes sistemas o calor entra no gerador
de alta (energia fornecida ao sistema) e no evaporador (onde é removido calor para o
resfriamento da agua gelada do chiller, processo 27-28).

No condensador e no absorvedor, calor e retirado mediante a circulagcdo do fluxo de &gua
fornecido pela torre de resfriamento. No condensador, entra o refrigerante em forma de vapor
procedente do gerador de baixa e condensador de alta (estado 19 e 7), entdo é condensado,
liberando calor que serd transferido para a agua de resfriamento (estado 25). O refrigerante sai em
forma de liquido saturado (estado 8) e é expandido no préprio dispositivo. O refrigerante a baixa
pressdo (estado 9) entra no evaporador, onde absorve calor do meio a resfriar (neste caso a agua
gelada a qual é usada para o acondicionamento do ar). Seguidamente o refrigerante, a baixa
pressdo e temperatura (estado 10), dirige-se ao absorvedor, onde € absorvido pela solucéo
concentrada de BrLi (estado 6). Uma vez que o refrigerante foi absorvido, este condensa
liberando calor devido a mudanca de fase e do processo de absor¢do. A remocao de calor gerado
nestes processos, o fluxo de agua de resfriamento circula na secdo do absorvedor (estado 23),
com o objetivo de manter o controle da pressdo, temperatura e concentragao.

Na saida do absorvedor a solugdo esta diluida (estado 1), devido a absorcéo de refrigerante,
a qual é bombeada até o gerador de baixa e o condensador de alta (estado 3), passando,
primeiramente, pelo trocador de calor da solucdo sendo pré-aquecida. O objetivo deste pré-
aquecimento é a reducdo de calor necessario no gerador. Na saida do primeiro trocador de calor
da solugdo uma fracéo da solucéo entra no gerador de baixa e o condensador de alta (estado 3) e a
outra fracdo da solucéo (estado 11) é bombeada ate o gerador de alta (estado 13), passando antes
pelo segundo trocador de calor da solucéo.

No gerador de alta € adicionado energia (calor de entrada fornecido pela combustdo do gas
natural). O calor evapora o refrigerante da solucdo BrLi - H,O até alcancar a temperatura e
concentracdo de saturacdo (estado 14) a pressao de alta (gerador de alta). O refrigerante em forma
de vapor a alta pressdo e temperatura (estado 17) escoe para o gerador de baixa e 0 condensador
de alta onde cede calor. Posteriormente, o refrigerante sai como liquido saturado do gerador de
baixa e o0 condensador de alta (estado 18), expandindo-se e entra no condensador (estado 19) em
forma de mistura de fases, fechando o ciclo do refrigerante que foi ao gerador de alta.

O calor entregue no gerador de baixa e o condensador de alta evapora o refrigerante da
solucdo do BrLi que entrou no (estado 3), até alcancar a temperatura e concentracdo de saturacéo
(estado 4) a pressdo media (gerador de baixa). Este refrigerante que foi evaporado (& pressao e
temperatura media) segue para o condensador (estado 7), fechando o ciclo do refrigerante que
entrou no gerador de baixa. Na saida do gerador de alta (estado 14), a solucdo concentrada (uma
vez que parte do refrigerante foi evaporada) passa pelo segundo trocador de calor de solucgéo, e é
pré-resfriada. Na saida do segundo trocador (estado 15), a solugdo concentrada se expande, e sua
pressdo € reduzida (estado 16). Nesse processo uma fragdo do refrigerante na solucdo se
transforma em vapor. Esta solu¢do se mistura com a solugdo concentrada que sai do gerador de
baixa (estado 4), passando pelo primeiro trocador de calor de solucdo, e é pre-resfriada
novamente. Na saida do trocador de calor da solucdo (estado 5), a solucdo concentrada é
expandida novamente e reduzida (estado 6). Finalmente a solucdo entra no absorvedor, fechando
o ciclo da solucéo.
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Figura 3.4. Sistema de refrigeragdo por absorcdo de duplo efeito BrLi — H,O. (Fonte: Bereche R. 2007).
3.5. Problemas de cristalizacdo da solucédo de brometo de litio (BrLi)

Uns dos principais problemas no uso de sistemas de refrigeracdo por absorcdo quando se
utiliza a solucdo de brometo de litio — agua (BrLi — H,O ) é a cristalizacdo da solucdo para
concentragdes altas.

O problema da cristalizacdo ocorre devido a alta temperatura e concentracdo do sal, neste
caso brometo de litio, para certos estados dos sistemas de absorcdo, originando blogueio nas
tubulagdes levando a uma interrupgéo do funcionamento do sistema. A composicdo do sal (BrLi)
tem-se a precipitar-se quando a fracdo massica excede seu ponto maximo de solubilidade. Este
ponto maximo de solubilidade é funcdo da fracdo maéssica e a temperatura. O processo de
precipitacdo de cristais de BrLi pode ser observado para uma mistura de solucdo a 100°C
aproximadamente a 70% de concentracdo da solucdo. A formacdo de cristais de sal é muito
sensivel a presenca de pontos de nucleacdo, ou seja, sucede mais rapidamente onde ja existem
estes cristais. Sem presenca de pontos de nucleagdo, a supersaturacdao acontecerd no estado onde
a concentracao estiver proximo do limite de solubilidade. (Herold et al, 1996). A figura 3.5
mostra o diagrama para a solucdo de brometo de litio — 4gua. A curva de cristalizacdo esta
representada na parte inferior direita. Qualquer queda na regido de cristalizacdo poder ocasionar
uma solidificacdo da solucdo salina. A posi¢do do sistema de absorcdo onde existem maiores
possibilidades de cristalizagdo encontra-se entre o gerador e o absorvedor, no qual, a solugéo esta
mais concentrada (Solucgéo rica). O efeito da cristalizacdo indica a formacdo de uma lama,
obstruindo o funcionamento do equipamento e levando-o a paralisacdo total do sistema. Os
sistemas de absorcdo podem operar anos sem ter problemas de cristalizagdo, ja que foram
desenhados para evitar-lo ao maximo. A lama formada pelo processo de cristalizacdo é imida, e
com certa viscosidade. Por este motivo, o principal procedimento para solucionar a cristalizagdo
é aumentar a temperatura na mesma proporg¢do a qual cristaliza, até o nivel no qual a viscosidade
é reduzida ao maximo e o sistema de bombeamento possa circular a solucdo, por conseguinte,
poder ser facilmente diluida usando agua no evaporador (Herold et al, 1996). Além disto,
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(Xiaohong L. et al. 2007) desenvolveram uma estratégia de procedimentos para evitar e
solucionar a cristalizagéo.
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Figura 3.5. Diagrama da solugdo de brometo de litio para diferentes temperaturas e concentragdes. (Fonte: De
Almeida G. 2006).

3.6. Corroséo e compatibilidade de materiais

Nos equipamentos de absorcdo, devido a sua disposi¢cdo hermética, a quantidade de
oxigeno que pode reagir com a solucéo de brometo de litio é insignificante, permitindo uma baixa
taxa de corrosdo com os materiais do chiller. Para intervalos de temperaturas de chiller de
absorcéo de simples efeito, 0 aco carbono e cobre sdo os materiais de construgéo ideais. Ao longo
da vida dos sistemas de absorc¢do a taxa de corrosdo poder ser significativa e ocasionar problemas
no funcionamento do sistema. Para isto existem duas formas que podem diminuir estes efeitos o
primeiro e o controle de PH (representa uma grandeza fisico-quimica “potencial
hidrogenidnico”, a qual indica a acidez (PH < 7), neutralidade (PH = 7) ou alcalinidade (PH > 7)
de uma solucéo liquida) e um segundo os inibidores de corrosao.

O controle de PH em sistemas de absor¢do pode ser alcangado mediante a adicdo de
pequenas quantidades de acido bromidrico (HBr) para atingir o nivel neutro de PH da solugdo. O
uso destes produtos néo altera as propriedades térmicas da solucéo, ja que eles estdo presentes na
solucgéo. Os inibidores corrosivos proporcionam uma diminui¢do adicionar na taxa de corroséo do
sistema. Estes aditivos diminuem a taxa de corroséo reagindo com a superficie do material
formando uma camada de oxido relativamente estavel, limitando o processo de corrosdo. Entres
0s principais aditivos temos; cromato de litio (sendo limitado seu uso devido a sua toxidade para
plantas e peixes), molibidato de litio (sendo menos efetivo, mas adequado para evitar a corrosao)
e nitrato de litio. (Herold et al, 1996).
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3.7. Chiller de absorc¢éo avancados de BrLi — H,O

Os ciclos de absorcao de brometo de litio - &gua de simples e duplo efeito sdo utilizados em
Chillers, que sdo encontrados no mercado como produtos comerciais por diversos fabricantes.
Mas existem outros ciclos que foram desenhados como solucdo para algum problema térmico
especifico. Estes projetos tecnoldgicos de absor¢do incluem ciclos de médio e triplo. Todos 0s
ciclos ttm uma particular area de aplicacdo, assim como obstaculos e limitacdes.

3.7.1. Ciclo de médio efeito

O ciclo de médio efeito é utilizado quando a temperatura da fonte de calor disponivel é
menor a minima necessaria para operar um ciclo de simples efeito. Este ciclo é simplesmente
uma modificacdo semelhante em complexidade (mas nao em eficiéncia) ao ciclo de duplo efeito
(Bereche R. 2007). Na figura 3.6 mostra-se os elementos que conformam o sistema de absorgéo
de médio efeito.

O ciclo de médio efeito apresenta trés niveis de pressdo. Os niveis de pressdo alta e baixa
funcionam de forma semelhante ao ciclo de simples efeito. No nivel de pressdo intermediaria se
encontra a novidade, ou seja, a modificagdo do sistema. O gerador de baixa pressdo fornece
refrigerante em forma de vapor (a presséo intermediaria) ao absorvedor de alta pressdo. Logo, o
circuito da solugdo de alta conduz o refrigerante ao gerador de alta pressao, onde recebe calor e é
evaporado novamente. Seguidamente o refrigerante sai ao condensador, evaporador e absorvedor
de baixa, como € comum. A (nica variacdo do ciclo de médio efeito é o requerimento de um
fluxo de calor a uma temperatura menor, em relacdo as unidades de simples estagio, mantendo a
mesma temperatura de agua gelada e agua de resfriamento. Devido a penalidade termodindmica
permitida por este ciclo de trabalhar com temperaturas menores, o valor do COP
(aproximadamente de 0,35) é frequentemente a metade do fornecido por ciclos de simples efeito.
Consequentemente, a rejeicdo de calor é de aproximadamente 50% maior dos ciclos simples
efeito (Herold et al., 1996). O intervalo de temperatura da agua quente de entrada do chiller
(temperatura da fonte de calor) de médio efeito esta entre 70 e 80 °C, enquanto que os ciclos de
simples efeito podem operar entre valores de 100 e 110°C (Herold et al., 1996).
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Figura 3.6. Sistema de refrigeragdo por absor¢do de médio efeito BrLi — H,O. (Fonte: Herold et al., 1996).

3.7.2. Ciclo de triplo efeito

Triplo efeito implica de modo inerente temperaturas mais altas. (Kim D. S. e Infante
Ferrerira, 2006), a temperatura no gerador de alta pressdo excede os 200°C. Elevadas
temperaturas causam significativos aumentos na taxa de corrosdo dos materiais de construcéo
tradicionais como foi mencionado anteriormente. Portanto, o desenvolvimento deste sistema é
focalizado na solucdo e prevencdo de problemas de corrosdo. Esta tecnologia esta sendo
desenvolvida atualmente por varios fabricantes. A figura 3.7 mostra-se um sistema de triplo
efeito de brometo de litio - 4gua. Pode-se considerar este sistema como uma expansao do sistema
de duplo efeito, ou seja, um dispositivo de quatros niveis de pressao.

O ciclo mostrado na figura 3.7 compreende dois processos internos de troca de calor entre
um condensador e um gerador. Neste sistema o calor é usado em trés diferentes unidades
geradoras para gerar vapor, também conhecido como sistema de trés estagios. A variagdo deste
sistema é que requer um gerador e um trocador de calor da solucdo adicional para o maior nivel
de temperatura, além da integracdo do condensador de alta temperatura ao gerador de maior
temperatura do ciclo. Os valores do COP para este tipo de sistema variam entre 1,4 a 1,5 com
valores de temperatura de entrada do fluido quente entre 200 e 230 °C.

Um programa de desenvolvimento tecnoldgico nessa area e o Programa de Tecnologias
Termicamente Ativadas, do Departamento de Energia de Estados Unidos (DOE). Este
programa tem a finalidade de comercializar sistemas de triplo efeito utilizando
H2O/BrLi como substancias de trabalho operando a maiores temperaturas e maiores
eficiéncias do que as tecnologias atualmente disponiveis. A meta do programa do DOE e
melhorar a eficiéncia de resfriamento de 30 a 50% em comparagdo aos sistemas de
absorcéo disponiveis atualmente no mercado (DeVault et al., 2001; Fiskum et al., 1996
apud Bereche R. 2007).
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Figura 3.7. Sistema de refrigeragdo por absor¢éo de triplo efeito BrLi — H,O. (Fonte: Herold et al., 1996).

3.8. Manutencéo dos sistemas de absorc¢éo BrLi — H,O

As atividades de manutencdo de uma central de ar condicionado para ciclos por absorcéo
envolvem de forma geral os seguintes procedimentos (Herold et al., 1996):

v

A purga periddica de gases ndo absorvidos provocados pelas infiltracGes e reacbes
quimicas presentes no processo de corrosdo. O produto final do processo da corrosdo
em Chillers por absor¢do é o gas hidrogeno. Este gas é inerte e ndo absortivo para as
temperaturas de operacdo do ciclo, o qual ocupa o volume de vapor do equipamento,
migrando desde o estado de alta para o de baixa pressdao. O efeito desde gas
(hidrogeno) no sistema gera é a diminuicdo do desempenho do condensador e do
absorvedor;

Adicéo periddica de alcool octilico (2-etil-1-hexanol). Esta adi¢cdo induz um aumento
da transmissdo de massa no absorvedor originando a convecgdo de Marangoni
(Convencdo de Marangoni aparece pelo fato da tensdo superficial em um fluido,
sendo dependente da temperatura. Como todo processo de solidificagdo requer um
gradiente térmico através da interface solido-liquido aparecera um fluxo radial da
regido de baixa tensdo superficial para a regido de alta tensdo superficial. Este é um
tipo de conveccdo independente da gravidade que, na Terra, é mascarado pela
conveccao térmica ou pela conveccdo constitucional, segundo AEB, 2009) e pode
incrementar o desempenho do absorvedor;

Adicdo periddica de inibidores de corrosdo. Os aditivos anti - corrosivos mais
conhecidos sdo o cromato de litio (Li,CrO,4), 0 molibidato de litio (LiMoQ,) e o
hidroxido de litio (LiOH). E recomendado a concentragio de 0,3% de cromato de
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litio e 0,005% de hidroxido de litio (segundo Krueger et al. 1964). Para o molibidato
de litio a concentracdo recomendada é de 0,1 e 0,2% de hidrdxido de litio. O objetivo
desses inibidores é reduzir as taxas de corrosdo mediante a adi¢cdo de uma camada de
oxido, dando lugar a o fendmeno de passivacdo (definido como a modificacdo do
potencial de um eletrodo no sentido de menor atividade, mais catédico ou mais nobre,
devido a formacéo de uma pelicula de produto de corrosdo. Esta pelicula é chamada
de passivante, segundo ABRACO, 2009).

v' Controle e correcdo periédica do PH. O potencial de oxidagéo da solucdo refrigerante
é profundamente influenciado pelo seu PH. Quando a solucdo € ligeiramente basica
as moléculas de hidréxidos (OH) em excesso formam uma camada de oxido junto a
superficie dos reservatorios e as tubulacGes, dando origem ao efeito de passivagao.
Com o tempo e o0 acumulo desta camada de oxido, a alcalinidade da solucdo forma
como produto o gas hidrogénio que também ocasiona uma serie de problemas,
descrito anteriormente. Portanto, o PH ideal estaria proximo de 7, ou seja, o valor
mais proximo da neutralidade.

A freqliéncia destes procedimentos depende do equipamento é especificamente descrito
pelo fabricante.

3.9. Tipos de aplica¢des usando o Chiller de absor¢éo BrLi — H,O

Existem inumerosas configuracdes e alternativas onde os sistemas de absorcao de BrLi —
agua pode ser usados. Entres as quais temos, armazenamento de energia, cogeracao e energia
solar.

3.9.1. Cogeracéo

Por definicdo, a cogeracao é a convercao de diferentes tecnologias de energias mediante sua
integracdo para gerar energia térmica. Sendo isto, a integracdo de méquinas de absorcdo com
outros sistemas ou equipamentos energéticos pode levar ao aumento do funcionamneto do
sistema. A unica considercdo a respeitar para qualquer integracdo deste tipo, € que a temperatura
do calor disponivel de um sistema deve estar entre o intervalo de temperatura da fonte de calor do
sistema de absorcdo. Existem numerosas aplicacbes sobre esta integracdo entre elas temos;
sistema turbina a gas, aproveitamento dos gases da comsustdo para gerar frio, reaproveitamento
de calor por qualquer processo térmico, o calor rejeitado por células de combustivel, etc.
Atualmente as tecnoligias de cogeracao tem sido uma alternativa eficiente devido a economia dos
sistemas e no ambito ambiental.

3.9.2. Resfriamento utilizando energia Solar

Os sistemas de absor¢do de brometo de litio — agua tem sido viavel para produzir frio,
mediante a obtengéo de calor com o uso de sistemas de coletores solares. O sistema de absorc¢éo
solar é conformado basicamente pelos coletores solares, um tanque de armazenamento de agua,
bombas de circulacéo, o chiller de absorcéo e a torre de resfriamento, em alguns casos trocadores
de calor para o melhor aproveitamento da energia solar. A eficiéncia destes sistemas é funcéo
principamente da temperatura dos coletores solares. O sistema funciona mediante o aquecimento
da agua que circula através dos coletores sendo esta bombeada ou recirculada (mediante o
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processo de termo sifdo) do chiller de absor¢do, ou seja, a agua quente de acionamento do chiller.
Este sistema pode trabalhar usando diretamente a energia que recebe dos coletores (ciclo aberto)
ou mediante o armazenamento de energia no tanque da &gua quente (ciclo fechado). Segundo a
literatura, a melhor combinacgéo é o uso de chiller de simples efeito. Numerosos estudos forma
realizados (A. Pongtornkulpsnich et al., Ahmed Hamza H et al., D.C. Wang et al., N. Ben Ezzine
et al.,, X.Q. Zhai et al.) em laboratérios e sistemas reais, fornecendo resultados excelentes, ou
seja, mais do 80% da energia total consumida pelo chiller anualmente depende do sistema de
coletores solares, sendo o restante gerado por outra fonte de energia. A integracdo do sistema
solar e de absorcédo é adequada devido aos valores de temperatura.
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4. MODELAGEM DO CHILLER COM ANALISE ENERGETICA E EXERGETICA
4.1. Célculo das propriedades da solucao BrLi - H,0

O funcionamento e eficiéncia dos sistemas de absor¢do dependem das propriedades dos
fluidos de trabalho. Daqui a importadncia para a determinacdo das propriedades
termodinamicas (entalpia, calor e volume especifico, entropia, e outras) que permitem o
analise energetico e exergético dos ciclos de absorcdo. A vantagem principal do uso de
brometo de litio é a sua capacidade ndo volatil, eliminando o uso de retificadores nos ciclos
de resfriamento, e a agua como absorvente evitando o problema da cristalizacdo para uma
faixa de temperatura. Devido & mistura de duas solugdes em fases diferentes (BrLi; como
solido em seu estado natural, e a agua; em fase liquida), dificultando o estudo da solucdo
como uma sustancia simples. Por este motivo, estes componentes sdo tratados como uma
mistura de duas sustancias, a mesma pressao e temperatura, e diferentes concentracdes. As
propriedades termodindmicas das misturas séo calculadas a partir das sustancias simples e das
leis de misturas, além de equacdes de estado as quais levem em consideracdo a concentracdo
dos componentes das solucdes. A consisténcia com os resultados experimentais fornecera a
metodologia mais adequada a mistura. A relacdo das propriedades termodindmicas das
misturas € bem conhecida na termodinamica quimica ha muito tempo por Gibbs. (Herold et
al., 1996).

Varios estudos termodindmicos foram feitos através do tempo intentando descrever as
propriedades da solucdo de brometo de litio, e sua mistura com a agua. O trabalho mais
ressaltante entre os estudos € possivelmente o trabalho realizado por MacNelly (1979) apud
por Kim D. S. e Infante Ferreira (2006), H.T. Chua (2000), Y. Kaita (2001), e outros. Esse
autor desenvolveu correlacbes numéricas para o calculo da entalpia da solugdo para uma
ampla faixa de concentracdes e temperaturas. (MacNelly apud Kim D. S. e Infante Ferreira,
2006). Além, Koheler et al. (1988) apud Kim D. S. e Infante Ferreira (2006), H.T. Chua
(2000), Y. Kaita (2001), e outros), apresentaram correlacGes numéricas para o célculo da
entropia da solugdo BrLi - H,O. O estado de referéncia usado para a entropia de 0 kJ/kg para
agua liquida a 0°C e para a solucéo de BrLi cristalino um valor de entropia de 0 kJ/kg a 25°C,
com valores de temperatura entre 0 — 100 °C e de concentracdes entre 0 — 70 %.

Aphornratana e Eames (1995) apresentaram um método para o calculo da entropia da
solucdo de BrLi — H,0O, modificando os métodos de apresentados por Koheler et al. (1988).

Chua et al. (2000) realizaram um estudo, no qual sdo obtidas correlaces para o calculo
da entalpia, entropia e calor especifico da solugcdo BrLi - H,O. Os resultados foram validados
com dados experimentais e numéricos encontrados na literatura. O estudo foi realizado para
valores de temperatura entre 0 — 190 °C e valores de concentragdo entre 40 — 65 %. As
correlacdes desenvolvidas foram catalogadas como uma ferramenta fundamental no desenho
de Chillers de absorgéo.

Kaita (2001) devido a auséncia de equacBes que permitiram os calculos das
propriedades da solucdo de BrLi — H,O para valores elevados de temperatura desenvolveu
correlagfes numeéricas para ditos calculos. O estudo foi direcionado a modelagem e simulacéo
de um sistema de resfriamento por absorcdo de triplo efeito. A faixa de temperatura e
concentragdo foram estabelecidas entre 40 — 210 °C e 40 - 65%, respectivamente. Essas
correlagdes facilitaram a projecdo de equipamentos de absorcao de triple efeito.

Posteriormente um dos trabalhos mais importantes nesta década foi o realizado por Kim
D. S. e Infante Ferreira (2006), baseado no estudo da energia livre de Gibbs para solugdes
aquosas de brometo de litio, dentro de um intervalo de temperatura de 0 — 210 °C, e
concentracdo da solugcdo de brometo de litio entre 0 — 70%, com um intervalo de presséo de
equilibrio entre 74 — 1 Mpa. Eles desenvolveram correlacbes numéricas completas que
permitiram determinar as entalpias, entropias, calores especificos para misturas de brometo de
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litio e &gua, com uma boa precisdo comparada com resultados apresentados na literatura. Para
a determinacdo do coeficiente osmatico foram usados mais de 405 dados experimentais para a
densidade e 487 dados de pressao de vapor. Além disto, foi desenvolvida uma correlagdo para
o calculo da atividade da solucdo de brometo de litio e da agua, fator primordial no calculo da
parcela de Exergia quimica de qualquer processo de absor¢do quando € usada esta solugdo. As
equacOes para o calculo do coeficiente osmotico e de pressdes de equilibrio apresentaram
variagOes padrdes de 0,29 e 2,9 % respectivamente com os dados encontrados na literatura,
especificamente por MacNelly (1979) e Koheler et al. (1988).

Finalmente Bereche (2007) realizou um estudo sobre sistemas de absorcdo de simples
efeito e duplo efeito, considerando as correlacbes empregadas por Kim D. S. e Infante
Ferreira (2006), por ser o trabalho mais recente na época, e com correlagfes mais completas,
obtendo bom resultados, além disso, considerando a exergia quimica dos sistemas de absorcao
usando a solucdo de BrLi — H0.

Uma definicdo importante no processo de calculos das propriedades termodinamicas e
valores exergeticos da mistura BrLi — H,O é o potencial quimico de um elemento, o qual é
definido como a energia livre parcial molar de Gibbs deste elemento dentro de uma solucéo.
Portanto, pode ser considerado como a forca motriz para a difusdo de atomos de uma
molécula especifica.

4.1.1. Estado de Referéncia para a solucéo BrLi - H,O

Uns dos aspectos relevantes nos calculos das propriedades termodindmicas € o estado
de referéncia dos componentes da solucdo, no caso da entalpia e entropia (ndo relevante para
propriedades volumétricas). As propriedades energéticas sdo baseadas em diferencas segundo
a primeira Lei da termodinamica, devido a que valores absolutos de energia ndo tém nenhum
significado intrinseco. Daqui a importancia da selecdo de um estado de referéncia, ja que as
misturas (BrLi — H,0), esta composta por dois componentes puros que contribuem com seu
préprio estado de referéncia. Para uma mistura binaria (BrLi — H,O) os estados de referéncia
dos valores de entalpias sdo afeitados, ja que cada componente da solucdo contribui com uma
parcela parcial de massa da entalpia na mistura, o que implica que para comparar valores de
entalpias dos diferentes estados de referéncia, € necessario realizar uma correcdo linear da
fracdo massica dos valores de entalpias para obter outro estado de referéncia compativel aos
dois estudados. (Herold et al., 1996).

Na mistura de BrLi — H,O, o BrLi puro € encontrado na natureza em fase solida a
temperatura e pressdo do ambiente, porém, quando é misturado com agua tende formar uma
solucdo aquosa, o qual complica o estudo da mistura, j& que se encontra numa fase de
transicdo solida — liquida. Para evitar este problema e poder analisar a solugdo como uma
mistura, € comumente selecionado o estado de referéncia do BrLi puro, com concentragdo de
50% e temperatura de 0°C para a determinacdo das propriedades termodinamicas. (Herold et
al., 1996).

Segundo (Herold et al., 1996, Chua et al. 2000, Kim D. S. e Infante Ferreira, 2006 e
Bereche 2007), o estado de referéncia recomendado para a determinacdo das propriedades
termodinamicas é de agua pura e solucdo BrLi com uma concentracdo de 50 % a 0°C, para a
entalpia, e para a entropia foi tomada agua pura com zero de entropia e a solugdo de BrLi
novamente a 50 % em base massica a 0 °C de temperatura. Esses valores de referéncia serdo
adotados neste estudo para a determinacgdo das propriedades de entalpia e entropia. A tabela
4.1 mostra os valores de referéncia usados neste estudo recomendados pelos diferentes
autores mencionados anteriormente.
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Tabela 4.1. Valores de referéncia usados para a determinacdo das propriedades termodinamicas.

E?rLi,O [K]/Kmol] §§OrLi,0 [K]/Kmol - K] }_15120,0 [K]/Kmol] 511120,0 [K]/Kmol - K] T,[K] po[Kpal]

-57,1521 47,5562 0 0 273,15 0,6108

4.1.2. Entalpia da solugdo BrLi - H,0O

Como ja foi mencionando anteriormente, as correlacdes numéricas empregadas para o
calculo da entalpia da solucédo BrLi — H,O serdo as apresentadas na literatura (Kim D. S. e
Infante Ferreira, 2006). A entalpia molar da mistura é expressa na seguinte forma:

h = YBrLi * f_lgjru Tp T (1= yYpri) - EZZO(T,p) + E(ET,P,m) (4.1)

Sendo E,‘;’rLi(T’p), a entalpiel molar do fluido ideal de brometo de litio, E},zo(m), a
entalpia molar da &gua pura, e th_p_m) 0 excesso de entalpia, também chamado fator de

correcdo da mistura real. Esses termos podem ser determinados segundo as seguintes
equacoes:

7, 00 1. T =— 1700 ava; i *

hgrii = hizo0 + fTo CPiizo dT — [VBrLi —-T (_;TL )p] (p = po) (4.2)

7l 7l T =~ P |l V20

Rhz20 = Ruzo0 + fTo CPh2o dT — fpé' Vizo =T\ =5, dp (4.3)
P

1 ~ 2[0o i i Bbl i

h* = —yp,p; - vs R - T? 1-6:1;[6;;"'2175'6729 -m'/2 (4.4)

Onde v, representa o numero de dissociacdo do soluto (BrLi). Para o caso do BrLi
vy = 2.

@?ru = TR% f:o% (4.5)
C_P}no = EZ}:O d; T (4.6)
Vo =R T by (4.7)
Vizo =R~ Zf:o ejTj (4.8)
a; =Y o7t (4.9)
b = NPyt (4.10)
Vorii =y — = (411)

M
Npri +NH20  xp.: + -(1—xgp;)
BrLi My20 BrlLi

Para expressar a entalpia em funcdo da massa [KJ/Kg] temos:

h
h = (4.12)
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Sendo a massa da solugdo funcdo das fragdes molares do brometo de litio e da &gua,
expressa como:

M1 = Ypr1i - My + (1 = ypr1i) - Moo (4.13)

A figura 4.1 mostra a variacdo da entalpia da solucdo brometo de litio — agua em funcéo
da concentracdo da solucdo para os valores de temperaturas estabelecidos segundo o trabalho
de Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006).

Entalpia vs. Xiibr

1000
900+
-#-0°C
800 [ |-m-10°C
—4-20°C
—430°C
700 {-¥-40°C
=X50°C
\ 60 °C
600 r “70°C
-#-80°C
P 90°C
g 500 1-4-100°C
§ ] A 4110°C
E 400 F— -¥-120°C
1-E130°C
_ 140 °C
300 | N -9-150°C
-C-160 °C
-F170°C
200 —+180°C
-+4+190 °C
A 1=#+200°C
100 210°C
0) *——o——o ! ! ! ! =ﬁ_‘-‘——-"' Linha de
- hd hd hd cristalizagio
4100 : : : : : -
0 0.1 0.2 03 04 0.5 0.6 0.7
Xiibr [%]

Figura 4.1. Entalpia da solucéo BrLi — H,O em fung&o da concentragéo.

4.1.3. Entropia da solucéo BrLi - H,0O

Igualmente como na entalpia, para o calculo das entropias da solugdo de BrLi — &guas
serdo empregadas as correlagdes numéricas segundo Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006). A
entropia molar da mistura é expressa na seguinte forma:

§=Ysrii * Sprnirp) T (1= YarLi) - §II-IZO(T,p) ~ Yprii * Vs R [Ln (mio) - 1] + 55,,,,,”) (4.14)

Sendo Sg, 1, (r ) @ entropia molar do fluido ideal de brometo de litio, 5},20(”,) a entropia
molar da agua pura, yg,.; - vs-R [Ln (mﬂ) - 1] + §prm) a geracdo de entropia numa
) P,

mistura ideal, e E'(ET,p,m) a geracdo de entropia adicional para um processo real de mistura ou
excesso de entropia. Esses termos podem ser determinados segundo as seguintes equagdes:

S0 <00 T Goor i p avo;i i
Sbrii = Spruio + Jp TEHdT - fp3 ( T )p dp (4.15)
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_ _ 2 ib;
5E = -y 'Vs'R'Z?zlf[ai +EP+T'(

=l i7l
sl _ gl T CPH20 P (9Vh20
SH20 = SH200 T fTO ;- dr — fpé( T

6al-

aT 2vg 0

4ol V]l

(4.16)

(4.17)

A tabela 4.2 mostra as constantes das correlagdes numéricas empregadas segundo Kim
D. S. e Infante Ferreira, (2006).

Tabela 4.2. Constantes das equagoes.

Constantes j=0 j=1 Jj =2

aj -2,19631551x10" 4,9372316x10° -6,5548406x10°
az) 3,8104752x10° 2,6115345x10° -6,5548406x10°
as; 1,2280854x10° -7,7187923x10’ 1,0398560x10"
a4 -1,4716737x10° 9,1952848e8 -1,1894502x10™
as; 7,7658213x10° -4,9375666x10° 6,3175547x"
agj -1,5118922x10’ 9,8399744x10° -1,2737898x™
bo, -4,4178654x10° 3,1148992x107 -4,36112260
by 3,0793992x10™ -1,8632098x10™ 2,7387137x10"
by -4,0807943x10™ 2,1607955x10™ -2,5175971x10"
bs; 0 0 0

by 0 0 0

bs; 0 0 0

bs, 0 0 0

G -9,4401336x10° -5,8423257x10° 0

d; 1,1971933x10" -1,8305511x10™ 2,8709378x10™
e 2.6629961x10” -3.8651891x10° 7.4648411x10°

A figura 4.2 mostra a variacao da entropia da solucéo brometo de litio — agua em funcéo
da concentracdo da solucdo para os valores de temperaturas estabelecidos segundo o trabalho
de Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006).

47



25 S ‘Entl"opia vz-'..lxubr

-9-0°C
-m-10°C
{ 420°C
+¢30°C
-¥-40°C
-X50°C
60 °C
<~70°C
-+80°C
90°C
100 °C
“*~110°C
1 —*120°C
—-130°C
140 °C
W 150°C
-4 160 °C
170 °C
-¥180°C
Linhade —¥190°C
cristalizagdo —¢-200°C
0.5} { =c-210°C

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7
Xiibr [%]
Figura 4.2. Entropia da solucéo BrLi — H,0 em funcgéo da concentracéo.

4.1.4. Comparacao das propriedades termodinamicas com outros trabalhos

Como foi citado anteriormente, a mistura das duas solucdes em diferentes fases é
tratada como uma mistura de sustancias, e desta forma a determinacdo das propriedades
termodinamicas (entalpia e entropia). Devido a isto, foi possivel comparar os resultados
obtidos segundo o modelo de Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) com outros autores. A
comparacdo foi realizada com os dados obtidos por Chua et al, (2000), com faixa de
temperatura de 0 a 190 °C e na concentracdo de 0 a 75%, e pelos obtidos pelas correlagdes
apresentadas pela ASHRAE (1987 — 1993). A faixa de temperatura permitida nas correlaces
da ASHRAE é de 16 a 149 °C e uma faixa de concentracgdo entre 40 a 70%.

As tabelas e as figuras 4.3, 4.4 e 4.5 mostram os valores de entalpias obtidos pelos
diferentes modelos Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006), Chua et. al, (2000) e ASHRAE (1987
— 1993). Além disso, as tabelas mostram as diferencas existentes entres os modelos
mencionados.

A comparacédo foi realizada para valores de temperatura entre 0 — 190 °C, devido aos
limites de temperatura permitidos pelos outros modelos e trés diferentes valores de
concentracgéo da solugéo (0 30 e 50 %).

Como podem observar-se os valores do modelo selecionado neste estudo, mostrados na
tabela 4.3, sdo quase os mesmos com o0s outros modelos, apresentado uma diferenga maior de
6,8 [KJ/Kg] para uma temperatura de 190 [°C] com o0 modelo da ASHRAE, e de 0,14 [KJ/Kg]
para as temperaturas de 110 e 140 com o0 modelo de Chua et. al.

Na figura 4.3 pode-se observar que as linhas estdo praticamente superpostas entre sim
para os trés modelos.
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Tabela 4.3. Comparacdo da entalpia da solugdo BrLi — H,O para uma concentracdo de 0% para os modelos
propostos por ASHRAE (1987 — 1993), Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al. (2000).

Ashrae Kime Ferreira Chuaet. Al T [°C] Ah (Ashrae -Kim) Ah (Chua-Kim)

-1,896 -0,022 -0,040 0 1,874 0,018
40,350 41,990 41,990 10 1,640 0,000
82,600 83,900 83,840 20 1,300 0,060
124,800 125,800 125,670 30 1,000 0,130
167,100 167,600 167,500 40 0,500 0,100
209,300 209,300 209,330 50 0,000 0,030
251,600 251,100 251,150 60 0,500 0,050
293,800 293,000 293,010 70 0,800 0,010
336,100 334,900 334,930 80 1,200 0,030
378,300 376,900 376,930 90 1,400 0,030
420,600 419,000 419,060 100 1,600 0,060
462,800 461,200 461,340 110 1,600 0,140
505,100 503,700 503,780 120 1,400 0,080
547,300 546,300 546,410 130 1,000 0,110
589,600 589,100 589,240 140 0,500 0,140
631,800 632,200 632,320 150 0,400 0,120
674,100 675,600 675,650 160 1,500 0,050
716,300 719,300 719,280 170 3,000 0,020
758,600 763,300 763,250 180 4,700 0,050
800,800 807,600 807,600 190 6,800 0,000

Entalpias para X_BrLi =0%
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m
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Entalpia [KJ/KQ]
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Figura 4.3. Comparacéo da entalpia da solugdo BrLi — H,O para uma concentracdo de 0% para os modelos
propostos por ASHRAE (1987 — 1993), Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al. (2000).
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Tabela 4.4. Comparacdo da entalpia da solucdo BrLi — H,O para uma concentracdo de 30% para os modelos
propostos por ASHRAE (1987 — 1993), Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al. (2000).

Ashrae Kime Ferreira Chuaet. Al T[°C] Ah (Ashrae-Kim) Ah (Chua-Kim)

-15,850 -11,550 -11,700 0 4,300 0,150
12,310 14,980 14,620 10 2,670 0,360
40,460 41,880 41,230 20 1,420 0,650
68,610 69,120 68,350 30 0,510 0,770
96,770 96,650 95,840 40 0,120 0,810
124,900 124,400 123,590 50 0,500 0,810
153,100 152,500 151,580 60 0,600 0,920
181,200 180,800 179,530 70 0,400 1,270
209,400 209,200 207,620 80 0,200 1,580
237,500 238,000 235,840 90 0,500 2,160
265,700 266,900 264,200 100 1,200 2,700
293,800 296,000 292,690 110 2,200 3,310
322,000 325,400 321,310 120 3,400 4,090
350,200 354,900 350,060 130 4,700 4,840
378,300 381,700 378,940 140 3,400 2,760
406,500 409,800 407,930 150 3,300 1,870
434,600 440,100 437,050 160 5,500 3,050
462,800 469,600 466,280 170 6,800 3,320
490,900 500,500 495,650 180 9,600 4,850
519,100 526,600 525,130 190 7,500 1,470

Entalpias para X _BrLi =30%
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% e
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Figura 4.4. Comparacdo da entalpia da solugdo BrLi — H,O para uma concentragdo de 30% para os modelos
propostos por ASHRAE (1987 — 1993), Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al. (2000).

Como podem observar-se os valores do modelo selecionado neste estudo, mostrados na
tabela 4.4, sdo quase 0s mesmos com 0s outros modelos, apresentado uma diferenca maior de
9,6 [KJ/Kg] para uma temperatura de 180 [°C] com o modelo da ASHRAE, e de 4,85 [KJ/Kg]
para uma temperatura de 180 com o modelo de Chua et. al.

Na figura 4.4 pode-se observar que as linhas estdo praticamente superpostas entre 0s
trés modelos, apresentando uma pequena separac¢ao para uma faixa de temperatura entre 150 e
190 [°C].
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Tabela 4.5. Comparacdo da entalpia da solu¢do BrLi — H,O para uma concentracdo de 50% para os modelos
propostos por ASHRAE (1987 — 1993), Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al. (2000).

Ashrae Kime Ferreira Chuaet. Al T [°C] Ah (Ashrae -Kim) Ah (Chua-Kim)

-5,285 -0,009 -0,020 0 5,276 0,011
16,470 20,450 18,950 10 3,980 1,500
38,270 41,310 39,180 20 3,040 2,130
60,110 62,520 60,310 30 2,410 2,210
81,990 84,010 81,880 40 2,020 2,130
103,900 105,700 103,690 50 1,800 2,010
125,900 127,700 125,760 60 1,800 1,940
147,900 149,800 147,620 70 1,900 2,180
170,000 172,000 169,580 80 2,000 2,420
192,100 194,500 191,650 90 2,400 2,850
214,200 217,000 213,810 100 2,800 3,190
236,400 239,700 236,080 110 3,300 3,620
258,600 262,500 258,450 120 3,900 4,050
280,900 285,500 280,930 130 4,600 4,570
303,200 308,600 303,500 140 5,400 5,100
325,600 331,800 326,180 150 6,200 5,620
348,000 355,200 348,960 160 7,200 6,240
370,400 378,700 371,840 170 8,300 6,860
392,900 400,400 394,820 180 7,500 5,580
415,500 420,300 417,910 190 4,800 2,390

Novamente, podem observar-se os valores do modelo selecionado neste estudo,
mostrados na tabela 4.5, sdo quase 0s mesmos com 0s outros modelos, apresentado uma
diferenca maior de 8,3 [KJ/Kg] para uma temperatura de 170 [°C] com o modelo da
ASHRAE, (1993), e de 6,86 [KJ/Kg] para uma temperatura de 180 com o0 modelo de Chua et.
al. (2006).

Na figura 4.5, novamente, pode-se observar que as linhas estdo praticamente
superpostas entre os trés modelos, apresentando uma pequena separacdo para uma faixa de
temperatura entre 110 e 190 [°C].
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Figura 4.5. Comparacgdo da entalpia da solugdo BrLi — H,O para uma concentragdo de 50% para os modelos
propostos por ASHRAE (1987 — 1993), Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al. (2000).

Entalpias para X_BrLi =50%

;"/4 v
, ---¢--- h (ASHRAE)
- A —--m--—- h (Kim e Ferreira)
el h (Chua et. al)
100 150
Temperatura [°C]

200

As tabelas e as figuras 4.6, 4.7 e 4.8 mostram o0s resultados e a diferenca entre os dois

modelos.

Tabela 4.6. Comparagéo da entropia da solucdo BrLi — H,O para uma concentracdo de 0% para os modelos

propostos por Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al., (2000).

Kime Ferreira | Chuaet. Al | T [°C] | As (Chua-Kim)
0,0002 -0,0002 0 0,0004
0,1512 0,1510 10 0,0003
0,2966 0,2962 20 0,0004
0,4370 0,4365 30 0,0004
0,5726 05723 40 0,0003
0,7038 0,7037 50 0,0001
0,8310 0,8312 60 0,0001
0,9545 0,9549 70 0,0004
1,0745 1,0753 80 0,0008
1,1911 1,1925 90 0,0015
1,3045 1,3688 100 0,0643
1,4147 1,4186 110 0,0038
1,5219 1,5278 120 0,0059
1,6258 1,6346 130 0,0089
1,7263 1,7394 140 0,0130
1,8233 1,8421 150 0,0188
1,9162 1,9429 160 0,0267
2,0047 2,0421 170 0,0374
2,0880 2,1397 180 0,0516
2,1654 2,2358 190 0,0704
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Figura 4.6. Comparacdo da entropia da solucdo BrLi — H,O para uma concentracdo de 0% para 0s modelos
propostos por Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al., (2000).

Para o caso da entropia da solucdo de BrLi — H,O foi comparada unicamente com o
modelo apresentado por Chua et. al, (2000), ja que a ASHRAE n&o apresenta correlagdes nos
calculos de entropia.

Como podem observar-se os valores do modelo selecionado neste estudo, mostrados na
tabela 4.6, sdo quase 0s mesmos com o outro modelo, apresentado uma diferenca maior de
0,0704 [KJ/Kg-K] para uma temperatura de 190 [°C] com o0 modelo de Chua et. al.

Na figura 4.6 pode-se observar, também, que as linhas estdo praticamente superpostas
entre sim, com uma diferenga maior para uma faixa de temperatura entre 70 — 190 [°C].

Outra vez pode-se observar que os valores do modelo selecionado neste estudo,
mostrados na tabela 4.7, s&o quase 0s mesmos com o outro modelo, apresentado uma
diferenca maior de 0,03322 [KJ/Kg-K] para uma temperatura de 190 [°C] com o modelo de
Chua et. al.

Na figura 4.7 pode-se observar, também, que as linhas estdo praticamente superpostas
entre sim, com uma diferenca para uma faixa de temperatura entre 70 — 190 [°C].
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Tabela 4.7. Comparacdo da entropia da solucéo BrLi — H,O para uma concentracdo de 30% para os modelos
propostos por Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al., (2000).

1.8
1.6
1.4
1.2
1.0
0.8
0.6
0.4
0.2
0.0

Entropia [KJ/Kg-K]

Kime Ferreira Chuaet. Al T[°C] As (Chua-Kim)
0,07947 0,09309 0 0,01362
0,17480 0,17500 10 0,00020
0,26820 0,26500 20 0,00320
0,35950 0,35600 30 0,00350
0,44880 0,44500 40 0,00380
0,53620 0,53200 50 0,00420
0,62170 0,61700 60 0,00470
0,70530 0,70000 70 0,00530
0,78710 0,78100 80 0,00610
0,86730 0,86000 90 0,00730
0,94580 0,93700 100 0,00880
1,02300 1,01186 110 0,01114
1,09800 1,08556 120 0,01244
1,17300 1,15771 130 0,01529
1,24600 1,22840 140 0,01760
1,31800 1,29766 150 0,02034
1,38800 1,36558 160 0,02242
1,45800 1,43220 170 0,02580
1,52700 1,49758 180 0,02942
1,59500 1,56178 190 0,03322
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-+

~---m-- 5 (Kim e Ferreira)

s (Chuaet. al)

50

100

150

Temperatura [°C]

200

Figura 4.7. Comparacéo da entropia da solucéo BrLi — H,O para uma concentracdo de 30% para os modelos
propostos por Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al., (2000).
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Tabela 4.8. Comparacdo da entropia da solucéo BrLi — H,O para uma concentracdo de 50% para os modelos
propostos por Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al., (2000).

Kime Ferreira Chuaet. Al T [°C] As (Chua-Kim)

0,00006 -0,00007 0 0,00013
0,07359 0,06812 10 0,00547
0,14600 0,13832 20 0,00768
0,21710 0,20900 30 0,00810
0,28680 0,27900 40 0,00780
0,35510 0,34800 50 0,00710
0,42190 0,41500 60 0,00690
0,48730 0,48000 70 0,00730
0,55130 0,54300 80 0,00830
0,61390 0,60400 90 0,00990
0,67520 0,66500 100 0,01020
0,73520 0,72300 110 0,01220
0,79400 0,78100 120 0,01300
0,85160 0,83700 130 0,01460
0,90820 0,89300 140 0,01520
0,96380 0,94700 150 0,01680
1,01800 1,00210 160 0,01590
1,07200 1,05243 170 0,01957
1,12500 1,10372 180 0,02128
1,17700 1,15410 190 0,02290
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Figura 4.8. Comparacéo da entropia da solucéo BrLi — H,O para uma concentracdo de 50% para os modelos
propostos por Kim D. S. e Infante Ferreira, (2006) e Chua et. al., (2000).
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Outra vez se pode observar que os valores do modelo selecionado neste estudo,
mostrados na tabela 4.8, sd@o quase 0s mesmos com 0 outro modelo, apresentado uma
diferenca maior de 0,02290 [KJ/Kg-K] para uma temperatura de 190 [°C] com o modelo de
Chua et. al.

Na figura 4.8 se pode observar, também, que as linhas estdo praticamente superpostas
entre sim, com uma diferenca para uma faixa de temperatura entre 70 — 190 [°C].

Como foi mencionado anteriormente, nenhum dos modelos pode determinar os valores
exatos da solucdo BrLi — H,O, ja que os componentes se encontram em diferentes fases,
portanto, recorre-se a correlagbes numéricas para simular e aproximar estas propriedades a
partir dos resultados experimentais. Por conseguinte, quaisquer que seja 0 modelo a usar,
segundo as faixas de temperatura e concentracdo, representard corretamente a solu¢do. O
motivo principal para escolher o modelo de Kim D. S. e Ferreira Infante, (2006), foi pela
grande faixa de concentracdo e temperatura, além de ser o trabalho mais recente sobre a
determinacéo de propriedades termodinamicas da solucéo de BrLi — H,0.

4.1.5. Molalidade

Representa a concentracdo de soluto existente no solvente, ou seja, quantidade de
brometo de litio na 4gua. E definido como o numero de quilomoles de soluto (BrLi) por
quilograma de solvente (agua). (Kim D. S. e Infante Ferreira, 2006). A molalidade Pode ser
obtida através da fragdo molar ou da concentracdo massica do brometo de litio, segundo:

X i .
m = Brii — YBrLi _ (4.18)
(I—xprri )Mppr  (1=Ypr1i )'*Mu20

Este coeficiente permite a determinacdo do coeficiente osmético, o qual sera utilizado
para a determinacdo da atividade da solucdo, por conseguinte, a Exergia quimica da solugdo
brometo de litio — 4gua.

4.1.6. Coeficiente Osmatico

Representa 0 numero total de particulas de soluto dissolvidas num quilograma de
solvente, indiferentemente de seu tamanho, densidade, configuracéo, ou carga elétrica. (Smith
e Ness V., 1997). Esse coeficiente forma parte integral no calculo da atividade da solucéo.

P=1+3Y°,am’?+ % 2 i+b;-mi/? (4.19)

4.1.7. Coeficiente de Atividade da solucéo

O coeficiente de atividade, uma quantidade que expressa os desvios da idealidade do
componente em solucdo sélida ou liquida, e esta relacionado com a energia livre de Gibbs em
excesso. (Smith e Ness V., 1997).

O coeficiente de atividade na dilui¢do infinita é definido como o pardmetro que
caracteriza o comportamento de uma molécula de soluto totalmente envolvido pelo solvente.
Modelos de solucdes utilizam dados binédrios para representar as misturas de varios
componentes (como o BrLi — H,O) em projetos de unidades de destilagédo, absorcéo, extracao,
e outros.
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4.1.7.1. Atividade da agua

Foi calculada segundo a seguinte expressdo (Bereche, 2006; Nasehzadeh et al., 2004;
Saravof, 2005; Lin e Lee, 2005 e Amado e Blanco, 2005):

Ln(ayzo) = =0 - vs - m - Myyo (4.20)
4.1.7.2. Atividade do BrLi

A atividade do brometo de litio pode ser calculada a partir da seguinte expressdo
(Balzhiser et al. 1980, apud Kim D. S. e Infante Ferreira 2006):

J; d(in(agn) = = f; 222 d(Ln(ayzo)) (4.21)

Essa equacdo é conhecida como a equacao de Gibbs — Duhem segundo Smith e Ness V.,
(1997) (Apud Kim D. S. e Infante Ferreira, 2006), esse método é usado para o calculo da
atividade a partir do outro conhecido.

Os limites de integragéo séo definidos como:

O limite inferior representa um estado genérico do brometo de litio e o limite superior
representa um estado de saturacdo do brometo de litio (méxima solubilidade), onde o brometo
de litio encontra-se em equilibrio com a agua, ou seja, a atividade do BrLi é igual a 1. (Nebra
S.A. e Fernandez Parra M.I., 2005 apud Kim D. S. e Infante Ferreira, 2006).

Depois da integracdo e manuseio da equacéo 21 fica expressa da seguinte forma:

In(ag) = v [in (=220 ) 4 58, 2 (g + 1 220) (2

i/27Y BrLi sat
(A~yprLi )'Mu20 2-vg (1—)’Bru)'1‘71H20) ]

(4.22)

YBrLi

A figura 4.9 mostra a atividade da dgua e o brometo de litio a temperatura de 25 °C para
um intervalo de concentracdo de 0 — 70%.

Atividade vs. Concentracdo

~®-3ipr
<X-anzo
0.8}
0.6}
©
0.4}
0.2}
0 .
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7

Xiibr
Figura 4.9. Atividades da dgua e brometo de litio a 25°C e diferentes concentracgdes.
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4.2. Analise Energética do sistema

A analise energética do chiller de absorcdo de simples efeito do tipo WFC-SC10, foi
realizado baseado na primeira lei da termodindmica, balangos de massa e energia, além de
usar correlacdes de transmissdo de calor e massa no sistema, segundo (Herold et al., 1996).

Serd empregada a analise de um sistema de simples efeito (chiller WFC-SC10),
considerando seus componentes internos como; tais como os trocadores de calor; o gerador, 0
absorvedor, o condensador, o evaporador e o trocador de calor de solucdo, as valvulas de
expansdo e a bomba de solucdo. Além de considerar a torre de resfriamento e a bomba da
agua de resfriamento.

Na analise termodinamica sera aplicado o modelo apresentado por Herold et al. 1996. O
modelo com Transmissdo de calor envolve o uso da utilizacdo das equagdes de transferéncia
de calor, coeficientes globais de transferéncia de calor (UA) e a determinacdo das
temperaturas médias logaritmicas. A tabela 4.9 mostra as principais consideracdes para a
modelagem no sistema de simples efeito do chiller de absorcao.

Para realizar a analise energética do sistema foram incluidas hipoteses simplificadoras
para desenvolver a modelagem geral do sistema, as quais séo:

e Avariacdo de pressdo s6 acontece nos componentes de expansao;

A bomba da solucdo é isentropica;

As trocas de calor com a vizinhanca sdo despreziveis;

As variagdes de energia cinética e potencial sdo despreziveis;

O processo total ocorre em regime permanente;

O circuito do refrigerante, ou seja, os estados 7, 8, 9 e 10 da figura 4.10, é

percorrido unicamente por agua (0% de BrLi);

e  Os coeficientes globais de transferéncia de calor sé@o considerados constantes ao
longo do processo.

4.2.1. Modelagem dos componentes no sistema de simples efeito

Para a modelagem dos componentes do sistema de simples efeito de absorcao, foram
assumida uma serie de consideracdes (Herold et. al, 1996) mostradas na tabela 4.9. A figura
4.10 mostra o diagrama dos componentes do sistema global de absor¢éo incluindo a torre e
bomba de resfriamento.

Tabela 4.9. Estado e substancia em cada ponto no ciclo de absor¢éo de simples efeito aplicado na modelagem
mostrada na figura 4.10. (Segundo Herold et. al, 1996).

Ponto Estado Substancia
1 Liquido saturado Solucdo de BrLi — H,0 a baixa concentracédo
2 Liquido sub-resfriado Solucéo de BrLi — H,0 a baixa concentracdo
3 Liquido sub-resfriado Solucdo de BrLi — H,0 a baixa concentracéo
4 Liquido saturado Solucéo de BrLi — H,0 a alta concentracao
5 Liquido sub-resfriado Solucdo de BrLi — H,0 a alta concentracao
6 Vapor - Liquido (Mistura)  Solugéo de BrLi — H,0 a alta concentracédo
7 Vapor superaquecido Vapor de Agua
8 Liquido saturado Agua pura
9  Vapor - Liquido (Mistura) Agua pura
10 Vapor saturado Vapor de Agua
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Figura 4.10. Ciclo de absor¢éo de simples efeito.
4.2.1.1. Absorvedor (abs)

O absorvedor tem como funcéo principal reduzir a concentracdo de Brometo de Litio na
solugédo (Alta concentragdo de BrLi — H,O) proveniente do gerador, diluindo-a no vapor de
refrigerante originado no evaporador. Neste equipamento ocorrem dois processos
simultaneos, a transferéncia de calor no trocador e a transferéncia de massa para a solugéo a
alta concentracdo de BrLi. Na figura 4.11 é mostrada a representagdo esquematica do
absorvedor.

ABSORVEDOR

Figura 4.11. Esquema representativo do Absorvedor.

Aplicando a primeira lei da termodinamica e conservacao da massa tem-se que:
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M3 = My (4.23)

my; = mg + My (4.24)
XprriaMa = XprieMe (4.25)
Qabs = 3 (hig — hy3) (4.26)
Qabs = Myghyg + 1Mghg — mihy (4.27)

Aplicando as equac@es de transmissdo de calor e efetividades do equipamento tém-se:

Qabs = UAabs ATlrnabs (428)
ATy, = Sl (-Tis) (4.29)
Ln{(Tl—T13)}

A efetividade do absorvedor € a taxa entre o calor maximo possivel transferido e a
quantidade real retirado no absorvedor, expressa como:

Qabs = Eabs ° Qmax _abs (430)

O calor maximo é funcdo da capacidade calorifica minima entre os dois fluidos atuante
no absorvedor, e a diferenca de temperatura entre a entrada do fluido quente e frio expressa
como:

Qmax _abs — Cmin _abs ° (T6 - T13) (431)

Em geral, a capacidade calorifica minima no absorvedor pode acontecer em quaisquer
dos dois lados dos fluidos, sendo funcéo do calor especifico de cada fluido e sua respectiva
vazao, expressa como:

Conin _abs = minﬁ@cpégua : mégua »CPsol * Thsol) (432)
4.2.1.2. Gerador (ger)

Neste equipamento, o gerador, ocorre fornecimento de calor que pode ser de maneira
direta ou indireta (uso de cogeracdo). Este calor € transferido & solucdo de agua- LiBr,
fazendo com que parte da 4gua desta solucdo se torne vapor, fluindo pela tubulagcdo. A outra
parte da solugdo com alta concentracéo de brometo de litio escoa para o absorvedor.

Neste caso tem-se um processo de transferéncia de massa que ocorre na vaporizacao da
agua (considerada pura) e de calor que ocorre no trocador. A figura 4.12 mostra um esquema
do gerador de forma indireta.
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Figura 4.12. Esquema representativo do Gerador.

myy = My (433)
Ty = iy + 10y (4.34)
XprLi3M3 = Xprii,aMa (4.35)
Qger = 1y, (hi1 — hyp) (4.36)
Qger = Myhy +mzhy; —Mzhy (4.37)

Aplicando as equac@es de transmissdo de calor e efetividades do equipamento tém-se:

Qger = UAyer ATImy,, (4.38)
_ (T11=Ty)—(T12-T7)
ATImg,, = p {(T11—T4)} (4.39)
(T12-T7)

No gerador, ndo é considerado o efeito da temperatura do fluido sub-resfriado que
ingressa no ponto 3 da figura 4.12. Porém é considerada como temperatura de ingresso do
fluido frio, a temperatura de saturacdo correspondente a pressdo e a concentracdo de BrLi no
ponto 3. Essa temperatura e a mesma do ponto 7 (Herold et al., 1996).

A efetividade do gerador é a taxa entre o calor maximo possivel transferido e a
quantidade real retirado no gerador, expressa como:

Qger = Eger * Qmax_ger (440)
O calor maximo é funcéo da capacidade calorifica minima entre os dois fluidos atuante

no gerador, e a diferenca de temperatura entre a entrada do fluido quente e frio expressa
como:

Q.max_ger = Cmin_ger : (Tll - T3) (441)

Em geral, a capacidade calorifica minima no gerador pode acontecer em qualquer dois
lados dos fluidos, sendo funcdo do calor especifico de cada fluido e sua respectiva vazéo,
expressa como:
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Cmin_ger = min{Z@Cpégua : méguafcpsol : msol) (442)
4.2.1.3. Condensador (con)

No condensador o vapor de agua proveniente do gerador com elevada pressdo, cede
calor a agua de resfriamento, acontecendo a condensacdo do vapor. O vapor que entra do

condensador sai em forma de liquido saturado, e escoa ao evaporador. A Figura 4.13 mostra
um esquema do condensador.

CONDENSADOR

1
g
Figura 4.13. Esquema representativo do condensador.

Mmys = My (4.43)
My =Ty (4.49)
Qcon = 1iy5(h1 — hys) (4.45)
Qcon = my(h; — hg) (4.46)

Aplicando as equacdes de transmisséo de calor e efetividades do equipamento tém-se:

Qcon = UAcon ATIm oy (4-47)
(T15—Tg)—(T16—Ts)
AT = g (4.48)
(T16-T8)

A efetividade do condensador é a taxa entre o calor maximo possivel transferido e a
quantidade real retirado no condensador, expressa como:

Qcon = &con ° Qmax _con (449)

O calor maximo é funcéo da capacidade calorifica minima entre os dois fluidos atuante
no condensador, e a diferenca de temperatura entre a entrada do fluido quente e frio expressa
como:

Qmax con — Cmin_con - (T7 - T16) (450)
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Em geral, a capacidade calorifica minima no condensador pode acontecer em qualquer
dois lados dos fluidos, sendo funcédo do calor especifico de cada fluido e sua respectiva vazao,
expressa como:

Crnin _con = mln’(’cpagua ' mégua _fria»CPagua * mégua _quente ) (451)
4.2.1.4. Evaporador (Eva)

No evaporador o refrigerante (neste caso a agua) depois de ser expandido na valvula de
expansdo, sofrendo uma forte queda de pressdo, € escoado ao evaporador em forma de
mistura (vapor — liquido). Neste equipamento ocorrera troca de calor com o circuito de agua
gelada, saindo 4gua como vapor saturado ao absorvedor. A Figura 4.14 mostra um esquema
do evaporador.

EVAPORADOR

Figura 4.14. Esquema representativo do evaporador.

myz = Mg (4.52)
My = Ty (4.53)
Qeva = 1my7(hy7 — hig) (4.54)
Qeva = 1ig(hyo — h9) (4.55)

Aplicando as equagdes de transmisséo de calor e efetividades do equipamento tém-se:

Qeva = UA@U(Z ATlmeva (456)
ATlm,,, = L2=T10)" 0o 1) (4.57)
Ln{ (T18—T9)}

A efetividade do evaporador é a taxa entre o calor maximo possivel transferido e a
quantidade real retirado no evaporador, expressa como:

Qeva = Eepq ° Qmax _eva (458)

O calor maximo é funcdo da capacidade calorifica minima entre os dois fluidos atuante
no evaporador, e a diferenca de temperatura entre a entrada do fluido quente e frio expressa
como:

Qmax eva — Cmin_eva : (T17 - T9) (459)
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Novamente, a capacidade calorifica minima no evaporador pode acontecer em qualquer
dois lados dos fluidos, sendo fungéo do calor especifico de cada fluido e sua respectiva vazao,
expressa como:

Cmin _eva — min&@c‘pégua : mégua _fria» €Pagua ° mégua _quente ) (460)
4.2.1.5. Trocador de Calor da Solugéo BrLi — H,O (tcs)

O trocador intermediario entre o gerador e absorvedor tem do reuso da energia térmica
de fluxo da solucédo forte para o fluxo de solugéo fraca, reduzindo o consumo de energia no
gerador e aumentando o desempenho. Na Figura 4.15 mostra-se um esquema do trocador de
calor da solucéo de BrLi — H,0.

Figura 4.15. Esquema representativo do trocador da solugéo BrLi — H,0.

my = Mg (4.61)
msz = 1y (4.62)
Xpriia = XBriis (4.63)
Xprii3 = Xprii2 (4.64)
Qres = 1y (h3 — hy) (4.65)
Qtes = s (hy — hs) (4.66)

A efetividade do trocador de calor da solucdo de BrLi — H,O € a taxa entre o calor
maximo possivel transferido e a quantidade real retirado no trocador de calor da solucéo,
expressa como:

ths = Eges * Qmax _tes (467)

O calor maximo é funcao da capacidade calorifica minima entre os dois fluidos atuante
no evaporador, e a diferenga de temperatura entre a entrada do fluido quente e frio expressa
como:

Qmax tes — Cmin _tes ” (T4 - TZ) (468)
No caso do trocador de calor da solucdo, a efetividade é expressa como:
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€ _ Cfrio (T3 _TZ) _ Cquente (T4 _TS)
tes Crnin mires (Ta—T2) Crnin wees (Ta—T2)

(4.69)

Realizando os calculos pertinentes indicaram que a capacidade minima no trocador de
calor da solucdo é igual a do fluido quente, ou seja, a linha de alta concentracdo de brometo
de litio, Crpin = Cquente » €NtA0 a efetividade € determinada como (Herold et al., 1996):

(T4—Ts)
Etes = m (470)
Experimentos na literatura mostram que a regido do ciclo de absorcéo usando o par BrLi
— H,0 onde existe o maior risco de ocorrer cristalizacdo da solucdo, é na tubulagdo entre a
saida do trocador de calor e a entrada no absorvedor (pontos 5 e 6 da Figura 4.10), devido a
elevada concentracdo da solugdo nesta regido. Para se evitar a cristalizacdo e uma
conseqliente interrup¢do no ciclo, é necessario calcular uma entalpia minima no estado (5)
para que ndo ocorra a cristalizacdo no processo.
Para tanto se utiliza a relacdo abaixo (ASHRAE, 1993), onde Xg/; € a concentracdo da
solucéo (% de BrLi):

hmin = —1397 + 24 * XBTLi (471)
Esta condicdo deve ser levada em consideracdo na hora do dimensionamento do chiller
para evitar a cristalizacdo da solucao:

hs = hyp 4.72)
4.2.1.6. Coeficientes globais de transmissao de calor

Uma analise mais cuidadosa na determinacéo dos coeficientes globais de transmissdo de
calor. Em primeiro lugar pode-se fazer as seguintes consideragdes, relacionada aos trocadores
de calor dos componentes do sistema

1. N&o ocorrem variagOes significativas de dimensao nos trocadores de calor de cada
componente do sistema;

2. Sédo consideradas constantes as vazbes massicas dos fluidos de resfriamento que
circulam internamente as tubulacGes de cada um dos trocadores de calor, exceto para o
gerador.

O coeficiente global de transferéncia de calor para tubulagbes circulares pode ser
determinado considerando os fluxos em contato e 0 material da tubulacéo, ou seja, segundo a
seguinte expressao:

U=a 7 Do, T Pur (4.73)
hinte  2kgupe int  Mext Dext
Devido as consideracOes anteriores, os fatores que realmente influenciam sobre a
variagdo no coeficiente global, s&o os coeficientes de transmisséo convectivo interno (h;,;) €
externo (h,,;) & tubulacdo. Para a determinacdo desses coeficientes, precisa-se realizar uma
analise das correlagdes para tubos circulares. Essa anélise é mostrada a continuacéo:
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O coeficiente convectivo (h) € funcdo do numero de Nusselt (Nup .), condutividade do
fluido (kfiq0 ) € @ geometria (Dg,p, ), OU Seja, 0 diametro do tubo, como mostra a seguinte
equacéo:

n = Nup Kruido (4.74)

Dtubo

O ndmero de Prandtl (Pr) representa a razdo entre as difusividades de momento e
térmica, como mostra a seguinte equacao:

velocidade de difuss dao do momento CP fluido M
Pr = f — —Prluido (4.75)

velocidade de difuss o do calor k

Lado Interno do tubo do trocador de calor: Analisa-se o fluido que circula internamente pela
tubulacdo, no caso do chiller de absorcdo é agua pura, representada pelos circuitos de agua
quente, fria e gelada do sistema.

Primeiramente é determinado o numero de Reynolds para definir o tipo de escoamento
segundo a seguinte expressao:

Rep = —2 (4.76)

T-Diypo *1h

Para determinar o coeficiente convectivo interno, usam-se as seguintes equacoes
(Incropera et. al., 2007):

Escoamento Laminar:

Nu;,; = 3,66 4.77)

Escoamento Turbulento:

Ny, = 0,023 - Rep/°prn (4.78)
A utilizacdo dessas correlagfes esta limitada a certas consideracfes de escoamento,

temperatura, e coeficientes adimensionais de transmissdo de calor. As condi¢des sdo
apresentadas na tabela 4.10.

Tabela 4.10. Condigdes para o uso das correlagdes do nimero de Nusselt para escoamento interno. (Fonte:
Incropera et. al., 2007).

Descricao Condicao Condicao
Escoamento Laminar plenamente Turbulento plenamente
desenvolvido desenvolvido
NUmero de Reynolds - Rep = 10000
Ndmero de Prandtl Pr>0,6 0,6 <Pr<160
Relagéo de comprimento - - Lc/D > 10
didmetro

Processo de transferéncia de - n=04paraTs > Ty,
calor n=03paraT; <Tp,.
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Lado externo do tubo do trocador de calor: Analisa-se o fluido que circula externamente pela
tubulacdo, neste caso podera ser agua pura ou solugcdo brometo de litio — agua, representada
pelo circuito interno do chiller de absorcdo, ou seja, circuito refrigerante, de alta e baixa
concentracdo de brometo de litio. O nimero de Reynolds para este caso é determinado como:

Rep = & (4.79)

Para determinar o coeficiente convectivo interno, usa-se a seguinte equacao (Incropera
et. al., 2007):

4/5

_— 12 13 0.4n2/3) /4 Rep \5/8
Uoxe = 03+ 0,62 Rey/*Pri/311 + () 1+ (22) (4.80)

A utilizacdo dessa correlacdo esta limitada a consideragOes temperatura e coeficientes
adimensionais de transmissdo de calor. As condi¢fes sdo apresentadas na tabela 4.11.

Tabela 4.11. CondicGes para o uso das correlacdes do namero de Nusselt para escoamento externo. (Fonte:
Incropera et. al., 2007).

Descricéo Condicéo
Temperatura media do filme 7, = (T; + Top)
2

Produto Reynolds - Prandtl  Rej, - Pr > 0,2

Com relacdo a variacdo dos coeficientes globais de transferéncia de calor (AU),
entende-se que suas alteracdes, estdo relacionadas as variagdes na viscosidade da solucédo (L),
a variacdao da difusividade térmica (a) e ao coeficiente de transferéncia condutivo (k). A
variacdo dessas propriedades podera ocorrer somente na regido externa da tubulacdo do
gerador e do absorvedor, onde existem alteragcdes na concentracdo da solucdo de brometo de
litio - 4gua. Portanto, considera-se razoavel a hipotese de coeficiente global de transferéncia
de calor constante.

4.2.1.7. Vélvula de Expanséo da Solucgdo de BrLi — H,O (vs)

A valvula de expanséo da solucéo de BrLi- H,O é também um dispositivo que diminui a
pressdo entre o gerador e o absorvedor. Este processo é assumido adiabatico, por conseguinte
um processo a entalpia constante. A figura 4.16 mostra um esquema representativo da valvula
de expanséo da solugéo BrLi — H,0.

X Mg = Ms (4.81)
he = hs (4.82)
—+-5

v

Figura 4.16. Esquema representativo
da valvula de expansao da solugao
BrLi — H,0.

4.2.1.8. Valvula de Expansdo do Refrigerante (Agua) (vr)
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A vélvula de expansdo do refrigerante (dgua) é o dispositivo responsavel pela
diminuicdo de pressdo entre o condensador e 0 evaporador, assumindo-se um pProcesso
adiabéatico, por conseguinte um processo a entalpia constante. A figura 4.17 mostra um
esquema representativo da valvula de expanséo do refrigerante.

-9

v

Figura 4.17. Esquema
representativo da valvula de
expansdo refrigerante.

4.2.1.9. Bomba da Solucéo de BrLi — H,0 (bs)

No ciclo de absorcdo a bomba da solucdo é usada com duas finalidades. A primeira de
circular a solucdo de BrLi - H,O no trocador de calor aumentando a transmissdo de calor e
massa, segundamente de elevar a pressdo da solucdo, de baixa a pressao de alta (Pressdo no
condensador e gerador). O processo €é realizado assumindo-se um processo de bombeamento
isotérmico e incompressivel. A figura 4.18 mostra um esquema geral da bomba da solucao.

Wis
. 9117
—— > Whys = ;Zl (Paita — Phaixa ) (4.85)
Wys = 111y (hy — hy) (4.86)
Thbs = Th1 = mz (487)

Figura 4.18. Esquema representativo da
bomba da solucéo BrLi — H,0.

4.2.1.10. Bomba da Torre de Resfriamento (btr)

A bomba da torre de resfriamento tem como objetivo elevar a pressédo e circular a da
agua da torre de resfriamento pelo absorvedor e condensador do chiller de absorcdo. A
diferenca de pressdo da bomba AP, leva em consideracdo as perdas totais ao longo do
circuito de agua de resfriamento. A figura 4.19 mostra um esquema da bomba de
resfriamento.
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Palta Mper = Myp = My3 (4.88)

. . o

Woer Wy = ifbt” (APy.) (4.89)
—>

Whyer = tiper (hiz — hpp) (4.90)

Mper | | Psuccio APy = (palta - psucgao) (491)

Figura 4.19. Esquema representativo da
bomba de resfriamento.

4.2.1.11. Torre de Resfriamento (tr)

A torre de resfriamento é o equipamento encarregado de resfriar a agua que circula pelo
absorvedor e condensador com a finalidade da transmissdo de calor entre esses componentes.
A troca de calor ocorre entre a massa de dgua e a massa de ar que circula na torre de
resfriamento. O tipo de torre adotado para a modelagem é de ventilagdo forcada vertical de
contracorrente entres os fluidos envolvidos. Para a modelagem foi considerada, unicamente, a
troca de calor entre o fluxo de ar e da agua.

O objetivo da modelagem da torre é proporcionar as condi¢Ges de temperatura e energia
na saida da torre (entrada da agua que escoa ao condensador e absorvedor) através do balancgo
de energia e correlacdes de transmissdo de calor aplicaveis ao caso, tendo-se em consideracao
as condicdes reais de operacédo da torre (temperatura, vazdo e outros).

O modelo selecionado consta com equacdes de balanco de energia para a torre de
resfriamento, considerando potencia do ventilador, dgua de reposicdo, e vazdo de agua e ar da
torre. (Segundo livro de torre, ASHRAE, 1993). A figura 4.20 mostra um esquema
representativo da torre de resfriamento do sistema de absorgé&o.

Ar_sai

Agua_entra

............

_ [ ] riar L
Ar_entra = < = Ar_entra

Agua_sai — Agua

1 m'rep

Figura 4.20. Esquema representativo da torre de resfriamento.
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Os estados da torre de resfriamento sdo indicados na tabela 4.12, para a andlise
termodinamica e exergetica.

Tabela 4.12. Estados termodindmicos da torre de resfriamento do ciclo de absorcdo de simples efeito aplicado
para a modelagem mostrada na figura 4.20.

Legenda  Estado Termodinamico

Agua_entra Ti6, 16
Agua_sai T2, hyy
mégua Myy = My
Mgy Myg = My
mrep le
Ar_entra Ti9, hyg
Ar_sai T50, hog

A poténcia do ventilador da torre de resfriamento foi levada em consideracdo com a
finalidade de simular as diferentes energias que participam no processo de transferéncia de
calor e massa da torre.

Vi/ven = gihar har (4.92)

Nven

A relagdo (L/G) representa a fracdo de fluxos de massicos de agua e ar na torre de
resfriamento.

har_saida = har_entra + Cpégua (L/G)(Tégua _entra — Tégua_sai) (493)

A massa de ar é composta por duas parcelas; ar seco e vapor de agua. Este fluxo
massico € determinado pelo balan¢co de massa na torre.

Myo = My, = Myg (4-94)
mZO = (1 + WZO)mar_seco (4-95)
My = My (4.96)

Um aspecto importante relacionado a torre de resfriamento é a quantidade de agua
evaporada devido as perdas proprias do sistema, o qual representa aproximadamente 2% da
agua total que circula na torre segundo a literatura (Moreira, J. R. S., 1999). Para isto, é
necessario calcular dita quantidade e garantir o regime permanente, sendo calculada da
seguinte maneira:

le = mégua_ZO - Thégua_19 (497)

Para o célculo da umidade especifica pode-se empregar a lei de mistura de gases
perfeitos(Van W. G. J. Sontag R. E., 2002):

0,622-¢ psat
= 227 Fsat 4,98
w P—¢ Dsat ( )
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Finalmente pode ser determinada a temperatura de saida da torre Ty, 5o @ partir da
seguinte equacao:

Qtr = Cégua (Tégua_entra - Tégua_sai) (499)
Entdo, a entalpia de saida da torre pode ser determinada em funcdo da temperatura e
pressdo de saida da torre.

A efetividade da torre de resfriamento pode ser determinada em funcdo do fluxo de
calor absorvido pela torre e seu fluxo maximo mostrado na seguinte equacao:

Qur = & * Cruin (Tsgua entra — Tou_ar 19) (4.100)
O C,,in, representa a menor capacidade calorifica entres os fluidos de agua e ar.

Cor = Mgy * CPgr (4.101)

Cigua = Magua * CPagua (4.102)

4.2.2. Eficiéncias energéticas dos Trocadores de Calor

Para completar a analise energética foram determinadas as eficiéncias energéticas para
os trocadores de calor do chiller, assim como da torre de resfriamento da agua do sistema.

_ (mghgtmyhy—mzh3)

Mger = ~Giry iy —rizhio) (4.103)
_ (m14h1a—mq3h43)

Mabs = (mehg+mighio—mihq) (4104)
_ (mighig—mishis)

Neon = Ghiahy—hghs) (4.105)
_ (my7h17—m1ghyg)

Meva = g1 —rgho) (4.106)
_ (mzhz—mayh,) 4.107)

Mtes = Girghg—rhshs) .

Ny = (Mm1gh16—m22ho2) (4.108)

" (Wyen + inzohz0—m19h19+m21 ha1)
4.2.3. Coeficiente de Performance. COP (Energético)

O coeficiente de desempenho ou performance (COP), segundo o balanco energético
representa a taxa entre a energia requerida para a refrigeracdo e a energia subministrada ao
sistema segundo (Herold ET al., 1996, Kim D. S. e Infante Ferreira, 2006, Moran M. e
Shapiro H., 2006), sendo expresso como:

cop = —Ydeva__ (4.109)
Qger W

71



4.3. Analise Exergética do sistema
4.3.1. Exergia Fisica.

Representa 0 méximo trabalho possivel quando um sistema sai do seu estado original e
alcanca o equilibrio com o ambiente, geralmente uma atmosfera padrdo. (Estado morto Ty,
Po). (Moran M. e Shapiro H., 2006).

exyn, = (h—hy) — T, (s — s0) (4.110)
4.3.2. Exergia Quimica.

A Exergia quimica consiste em levar cada estado desde o ponto morto com (To, po), a
um estado padréo da atmosfera (To, po*Yi), onde o termo (po*Yi) representa a pressao parcial
do elemento ou substancia. (Moran M. e Shapiro H., 2006). Esta parcela (exergia quimica) foi
considerada devido as mudancas na concentracdo da solucdo de BrLi - H,O no sistema. Para o
calculo da Exergia quimica de componentes puros (Segundo Kotas, 1995), pode ser
determinada na seguinte forma:

1 ~ —
exXen = 7 [Biy i - &% + RTo Bty i In ] (4.111)

Manuseando essa equacao para calcular a Exergia quimica da solucdo brometo de litio —
agua tem que:

1 o o —
€Xcp = Mooy [yBrLi : ngu +yi '5%0 + RTy » (VgL Inapypi + Yo In aHzo)] (4.112)

Segundo o proposto por (Kotas, 1995), essa equacao (Exergia quimica), esta dividida
em duas parcelas; a primeira parcela representa a Exergia quimica de referéncias dos
componentes puros (brometo de litio e dgua), e a segunda parcela devido ao processo de
dissolucao.

4.3.2.1. Exergias Quimicas padrao

Para o calculo da Exergia quimica do brometo de litio como componente puro aplica-se
0 procedimento proposto por (Kotas, 1995), da seguinte forma:

Np ~pa + Zl 1§Pa (4113)

ele

Sendo a reacdo geral para a formacédo do brometo de litio a partir do litio e brometo puro
tem-se que:

Li +Br; - LiBr (4.114)
&b = Ay + &0 + 580 (4.115)

AGh?, . = —342,0 [K]/Kmol] (CRC PRESS, 2000)
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As exergias quimicas do litio e brometo puro sdo mostradas a continuacdo (Segundo
Szargut et al., 1988 apud Bereche R., 2007).

&' =393000 [K]/Kmol]
ég;’z = 101200 [K]/Kmol]
&0 = 900 [KJ/Kmol] (Segundo Moran M. J. e Shapiro H. N., 2006)

Realizando o procedimento sugerido anteriormente, equacdes 4.113 e 4.114, (Kotas T.
J., 1995), e manuseando os valores de exergias padrées dos componentes puros tem-se:

&bt = 101600 [K]/Kmol]

4.3.3. Exergia Total do Sistema

A Exergia total para cada estado representa a soma das Exergia fisica e quimica do
estado. A figura 4.21 representa esquematicamente o processo de Exergia para um estado
qualquer.

Estado Morto ou de Atmosfera Padrdo
Referéncia

L j
I TO’ pO T01 Yi*po

Exergia Fisica

A 4
\ 4

Exergia Total do
Exergia Quimica Sistema

\ 4

Figura 4.21. Esquema do processo Exergia total.
eXror = eXpp + eXep (4.116)
4.3.4. Distribuicdo de Exergia no sistema de simples efeito
Para a analise dos componentes do sistema de simples efeito foram determinadas as
exergias de fluxo nos diferentes estados do ciclo, sequindo o procedimento anteriormente

mencionado. Aplicando a combinagdo da primeira e segunda lei da termodindmica tem-se
que:

OE o\ - . v . . .
(a_tx)vc = Zj (1 - %) Qj - (VVUC — Do E) + Zen Extot,en - Zsa Extot,sa - Id (4117)

SendO E'Xtot == Th ¢ extot (4118)

Esta equacdo permite determinar a destruicdo de Exergia ou irreversibilidade em cada
componente, por conseguinte, a distribuicdo ao longo do ciclo. Devido a que troca de calor
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com o ambiente é desprezivel, e que 0 processo ocorre em regime permanente, 0 termo
JEx

T . . .
(a_t)vc DY, (1 - ﬁ) Q;, da equagdo 116 sdo nulos.

Para determinar o rendimento exergetico dos componentes do sistema, sera tomada a
teoria segundo (Kotas, 1995) de eficiéncia racional do sistema, expressa como:

Exergia do produto
Yy = 4.119
ex Exergia de insumo ( )

Além desta, podem ser determinadas as eficiéncias ou taxa de eficiéncias exergeticas em
funcéo das entradas e saidas dos fluxos exergeticos dentro do volume de controle analisado,
também chamado como o grau de perfei¢do termodindmico, expresso da seguinte forma:

Ysa Extor satZsa Wsa +<1—7f_0>Q.j,sa
5, = J.sa (4.120)

: . T .
Yen Extot en +Xen Wen +<1_ﬁ>Q}',en

Para realizar uma melhor distribuicdo das irreversibilidades dos componentes é usado o
termo de irreversibilidade relativa, segundo (Kotas, 1995), expressa como:

I, =L (4.121)

Itot

A tabela 4.13 mostra as eficiéncias dos componentes do sistema de simples efeito,
segundo (Kotas T. J., 1995), baseadas em funcdo dos insumos e produtos, além das entradas e
saidas dos mesmos.
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Tabela 4.13. Eficiéncias racionais e grau de perfeicdo termodinamicos dos componentes do sistema de absor¢édo
de simples efeito.

Com Eficiéncia Racional (¥,,) Grau de perfei¢cdo Termodinamico (6,,)
tcs w _ Exior3 — EXtor 2 . Exipr 3+ EXtor 5
ex,tcs — 4 ; ex,tcs — 4 ;
Extor,a — EXtor 5 EXtor,2 + EXtor 4
con _ EXtor 15 — EXtor 16 s _ Exior 16 + EXtor 8
lpex,con - v v ex,con — v
Exior,8 — EXtor,7 Exior15 + EXtor 7
eva _ Extor 18 — EXtor 17 s _ EXtor 18 + EXeor 10
lluex,eva - : ex,eva — o :
Exior 0 — EXtor 10 Exior 17 + EXtor 9
ger _ Extora + EXor7 — EXpor 3 s _ Extor12 + Expora + EXpor 7
lpex,ger - E E ex,ger — E E
Xtot,11 — EXtot,12 Xtot,11 T EXtor 3
abs _ EXxtor,14 — EXtor 13 s _ Extor,1 + EXtor 14
lpex,abs - E E E ex,abs — E E E
Xtot, 10 T EXtot,6 — EXtot,1 Xtot,13 T EXtot,6 + EXtor,10
vr _ Extoe 0 s _ EXtor 9
l‘Uex,vr - E— ex,vr — F
Xtot 8 Xtot,8
Vs _ Exor6 s _ Exior6
'Pex,vs - E ex,vs — E
Xtot,5 Xtot,5
bs w _ EXtor2 — EXtor _ Exeoep
ex,bs — ; ex,bs —
Wbs Wbs + Extot 1
btr w _ EXtor 13 — EXpor 22 _ EXtot 13
ex,btr — ; ex,btr — ; :
Wher Wher + EXtor 22
tr _ EXtor 22 s . Extor 22
llUex,tr - ex,tr —

VVven + Extot,16 VVven + Extot,16 + Extot,Zl

A exergia no estado 19 foi considerada nula e a do estado 20 foi considerada perdida,
para fechar o balanco exergético.

A eficiéncia global do sistema total sendo definida como a taxa entre os produtos
exergeticos e 0s insumos exergeticos fornecidos ao sistema, expressa:

Extot,18—EXtot 17
Wyen +Wps +W e +Ex 1ot 11 —EXtot 12

(4.122)

lluex,tot =

Finalmente pode-se definir o COP exergetico do sistema de simples efeito segundo a
seguinte equacao:

AEX ot ,evaporador

cop,, = (4.123)

AExtot,gerador +Wps
4.4. Programa Computacional

Para a construcdo da analise termodindmica (energética e exergética) foi necessario a
utilizacdo do pacote comercial EES para a implantagdo da analise apresentada no capitulo IV.
Foi selecionado devido a facilidade e rapidez na resolucéo de sistemas de equages, além de
apresentar as propriedades termodindmicas das substancias envolvidas na analise (H,O e
BrLi). A plataforma EES utiliza o0 método de Newton Raphson para resolver os sistemas de
equacOes ndo lineares, geralmente por padrdo o EES seleciona o valor inicial da célculo para
solucionar o sistema de equacgdes, podendo ser modificado, ser for necessario, dependo na
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formulacéo fisica ou matematica do problema em estudo. Foi necessario ajustar certas limites
para a resolucédo do sistema devido a divergéncia dos resultados.

O programa consta com varia fungdes que ajudam a determinar varias propriedades
(como entalpia e entropia da solucdo BrLi — H;0), capacidades calorificas, e outros
necessarios para a resolucdo dos céalculos. Além apresenta dois procedimentos (procedure)
independentes que permitem estimar o estado de entrada no absorvedor em funcdo dos
parametros relacionados com a torre e bomba de resfriamento, quando for necessario seu uso.

O procedimento da torre é capaz de determinar a temperatura e entalpia da saida da
torre de resfriamento, e o fluxo massico de reposicdo da agua na torre. Neste bloco séo
necessarios varios dados de entrada como temperatura de bulbo seco e umido do ar, entrada e
saida, temperatura de entrada da torre, perdas de pressao na torre de resfriamento, vazéo do ar
e agua, eficiéncia do ventilador entre outros.

O procedimento da bomba da torre de resfriamento permite determinar a poténcia
consumida pela bomba, pressdo de descarga, temperatura e entalpia. (entrada da agua do
absorvedor). Os dados de entrada deste procedimento é o estado proveniente da torre,
eficiéncia da bomba, vazdo de &gua, e perdas de pressdao no circuito de resfriamento
(absorvedor e condensador).

O motivo da introducdo desses procedimentos na analise € a estimacdo real dos
parametros principais que influenciam o funcionamento do sistema de absorcao.

4.5. Funcionamento do programa

Como foi dito anteriormente, o codigo computacional foi criado na plataforma EES
usando os balancos de energia, massa e espécie, além de equagles caracteristicas dos
trocadores de calor, com o objetivo de simular sistemas de refrigeracdo por absorcdo de
simples efeito usando o para BrLi- H,O.

Primeiramente foram desenvolvidas certas funcdes para determinar as entalpias e
entropias especificas da solugdo BrLi — H,0O, capacidades minimos calorificas dos trocadores
de calor, e dos procedimentos mostrados na figura 4.10, quando sdo disponiveis os dados da
torre de resfriamento e bomba da mesma. A diferenca fundamental entre as funcdes e os
procedimentos na plataforma EES, € baseada no fato que a funcdo permite uma Unica saida, e
0 procedimento uma ou varias, o qual foi necessario para o caso mencionado anteriormente
(Torre e bomba de resfriamento). O embasamento tedrico destas funcdes e procedimentos,
assim como analise energética e exergética do mesmo, € mostrado neste capitulo.

A simulacdo inicia com os dados de entrada, entre 0s quais temos a temperatura do
condensador e evaporador, temperatura de entrada do gerador, evaporador, absorvedor e
condensador, fluxos massicos dos circuitos de dgua quente, gelada e de resfriamento, além do
fluxo massico total interno no chiller, pressdo de alta e baixa do chiller, fornecidas pelo
fabricante. Os coeficientes de globais de transmissdo de calor foram estimados a partir dos
parametros fornecidos pelo fabricante mediante o uso das correlagdes de transmissdo de calor
apresentadas anteriormente.

Posteriormente sdo determinadas as concentracdes da solucdo (fraca e forte) em funcao
das pressdes de baixa e alta, e as temperaturas do trocador de calor da solugdo. Definidos os
dados suplementares do sistema de absorcdo, sdo determinados os estados conhecidos dentro
do ciclo, ou seja, segundo o dito na tabela 4.9, assim como as entalpias dos fluxos externos de
entrada do sistema, gerador, evaporador, condensador e absorvedor. As entalpias especificas
da solucdo BrLi — H,0 sdo determinadas segundo o exposto no presente capitulo.

Posteriormente, € realizado o balango energético para determinar os fluxos restantes de
entalpia e vazao, além da determinagdo dos fluxos de calor dos trocadores e a potencia da
bomba da solugdo BrLi - H,O. O estado de entrada do absorvedor € determinado mediante o
uso do procedimento da torre e a bomba de resfriamento.
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Realizada a andlise energética, e a determinacdo de todos os fluxos energéticos.
Procede-se a calcular o COP energético do ciclo, as eficiéncias energéticas e efetividades dos
componentes.

A segunda parte da simulacdo do programa consta da analise exergetica, para isto séo
determinadas a entropias especificas dos fluxos. No caso da agua ou vapor de &gua, usam-se
as propriedades incluidas no EES. No caso das entropias da mistura, solugdo BrLi — H,O usa-
se a funcdo de entropia segundo o exposto no capitulo IV. Seguidamente procede-se a
determinar as exergias fisicas e quimicas especificas dos fluxos, considerando o exposto no
capitulo. Considerando a Exergia quimica da &gua e da solucdo de BrLi — H,O, para um
estado morto ou de referéncia de 25 °C e 101,3 kpa. A soma destas duas parcelas (fisica e
quimica) compde a exergia total especifica do fluxo. A Exergia total do fluxo, por unidade de
energia (KW), é determinada ao multiplicar cada uma pela vazéo correspondente.

Para finalizar séo calculadas as irreversibilidades dos componentes e do sistema,
aplicando a segunda lei da termodinamica. Além de determinar a eficiéncia racional e o grau
de perfeicdo termodindmica de cada componente. Finalmente é determinado o COP
exergetico do sistema.

4.6. Validacdo do programa computacional

Para a validagdo do programa criado no EES foi simulado e comparado o caso
encontrado na literatura, apresentado por Herold et al, (1996). A idéia fundamental é validar
os estados termodindmicos de saida do chiller de absor¢do, avaliando o COP, e vazdes dos
diferentes circuitos de dgua. Segundo a metodologia explicada no capitulo 1V, e os dados de
entrada fornecidos na tabela 4.14, foram simuladas as temperaturas de saidas dos circuitos de
agua quente, fria e gelada, assim como a vazao do circuito de alta concentracdo de brometo de
litio, e finalmente o coeficiente de performance COP. Os coeficientes globais de transmissdo
de calor foram assumidos como dados de entrada. (Herold et al., 1996).

Neste caso ndo foi necessario a utilizacdo dos procedimentos da torre de resfriamento e
bomba, devido a ndo possuir os valores e dados necessarios para a simulacdo. A analise é
basicamente feita no chiller de absorcdo de simples efeito, onde o estado de entrada do
absorvedor ¢é conhecido. Os fluxos energéticos do sistema, mostrados na figura 4.10, levando
em consideracdo somente o chiller de absorcao, ou seja, os fluxos 1 ate 18.

Tabela 4.14. Dados de entrada para o chiller proposto por Herold et al, 1996.

Dados Valor

Temperatura de entrada do gerador (°C) 100
Temperatura de entrada do absorvedor (°C) 25
Temperatura de entrada do condensador (°C) 25
Temperatura do condensador (°C) 40
Temperatura do evaporador (°C) 7,5

Temperatura de entrada da bomba (°C) 32,9

Vazdo de agua do gerador (kg/s) 1,0

Vazdo de agua do evaporador (kg/s) 0,4

Vazdo de agua do condensador (kg/s) 0,28

Vazao de agua do absorvedor (kg/s) 0,28

Vazdo da solucéo fraca (adgua) (kg/s) 0,05

Coeficiente de transmisséo de calor (evaporador) (kW/K) 2,25
Coeficiente de transmisséo de calor (gerador) (kW/K) 1,0
Coeficiente de transmisséo de calor (condensador) (KW/K) 1,2
Coeficiente de transmisséo de calor (absorvedor) (kW/K) 1,8

Coeficiente de transmissdo de calor (trocador de calor) (kW/K) 0,132
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A tabela 4.15 mostra a comparacao energética, entalpias especificas, entre o presente
trabalho e o proposto por Herold et al, (1996). Nesta tabela sdo mostradas as entalpias
especificas e o erro relativo entre os trabalhos estudados.

O COP apresentado por Herold et al, (1996) foi de 0,72 e o simulado foi de 0,7149,
fornecendo um erro relativo de 0,71 %. Pode-se concluir que o programa criado para a
simulacéo de chiller de absorcéo de simples efeito, baseado na primeira lei, conservacao de
massa e equacdes caracteristicas dos trocadores de calor, permite estimar com bons resultados
0s parametros especificos de funcionamento do mesmo, apresentados erros menores aos 4 %.

Tabela 4.15. Resultados da analise energética do chiller apresentado por Herold et al, (1996). E o determinado no
presente trabalho.

Fluxo h “presente trabalho” (kJ/kg) h “Herold” (kJ/kg) Erro (%)

1 87,326 85,8 1,779
2 87,33 85,8 1,783
3 148, 043 147 0,710
4 223,996 221,2 1,264
5 157,18 153,9 2,131
6 157,18 153,9 2,131
7 2660,472 2644.,6 0,600
8 167,085 167,2 0,069
9 167,085 167,2 0,069
10 2503,279 2503,4 0,005
11 419,064 418,9 0,039
12 404,138 404,2 0,015
13 104,753 104,8 0,045
14 155,496 154,9 0,385
15 104,753 104,8 0,045
16 150,305 144.8 3,802
17 41,988 42 0,029
18 15,312 15,6 1,846

Pode-se visualizar que as entalpias especificas sdo praticamente as mesmas para cada
fluxo energético, como € mostrado na figura 4.22, apresentado um erro maior de 3,8 % na
saida do condensador. Além disto, a figura 4.23, mostra a comparacdo dos fluxos de calor e
potencia da bomba da solucdo do trabalho proposto por Herold et al., (1996).
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Figura 4.22. Comparacdo energética, entalpias especificas, do trabalho proposto por Herold et al., (1996), e 0
presente trabalho.
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Figura 4.23. Comparacéo dos fluxos de calor e potencia do trabalho proposto por Herold et al., (1996), e o
presente trabalho.

Como é evidente os fluxos de calor sdo relativamentes 0os mesmos, ja que eles sdo,
também, funcdo das entalpias, portanto mostrado 0 mesmo comportamento apresentado um
erro maximo de 1,2%.

Para a validacdo dos procedimentos da torre e bomba de resfriamento, foram usados
dados do fabricante do chiller WFC-SC10, considerando a torre sem perdas ao ambiente. Para
a simulacdo foram selecionados os seguintes dados, mostrados na tabela 4.16.
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Tabela 4.16. Dados para a simulagéo dos procedimentos desenvolvidos para a torre e bomba de
resfriamento.

Dado Valor
Eficiéncia do ventilador da torre [%] 80
Perdas de ar na torre [m] 19,325
Vazdo de ar [kg/s] 3,37
Temperatura do ar na entrada da torre [°C] 30
Temperatura do ar na saida da torre [°C] 31
Vazao de agua (circuito de agua fria) [kg/s] 5,08
Eficiéncia da bomba da torre [%] 45
Perdas de pressao do circuito de agua fria [kpa] 85,96
Pressao da torre [kpa] 101,3

Os resultados da simulagdo sdo mostrados na tabela 4.17.

Tabela 4.17. Resultados da simulagdo dos procedimentos da torre e bomba de resfriamento.
Parametro Valor
Poténcia consumida pela bomba [kW]  0,9619
Poténcia consumida pelo ventilador [kW] 0,7984
Pressdo de descarga da bomba [kpa] 186,95
Vazdo de agua de reposicao [kg/s] 0,0271
Temperatura na saida da bomba [°C] 30,86

O parametro procurado da simulacdo era o estado de saida da bomba ou de entrada ao
absorvedor (circuito de agua fria do chiller), o qual foi de 30,86 °C, sendo do fabricante de 31
°C, com um erro de 0,4516%, fornecendo um bom resultado e ratificando a validacdo dos
procedimentos da torre e bomba de resfriamento.

A inclusdo destes procedimentos € complementar a analise do sistema de absorcao,
sendo o enfoco principal o chiller de absorcdo, considerando estes componentes como
equipamentos suplementares para o funcionamento.
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5. ANALISE EXERGOECONOMIA AO SISTEMA INTEGRADO DE COGERAGCAO

A andlise exergoecondmica permite a determinacdo dos custos dos fluxos envolvidos
através do sistema estudado, levando em consideracdo a segunda Lei da termodindmica como
base da contabilizacdo geral. Existem diversos tipos de estudos relacionados com esta anélise,
bem seja para a contabilidade como para a otimizacdo de sistemas térmicos. Os modelos
apresentado pelos autores (Santos Silva C. M, 2005, Rucker Rebello C. P, 2005, Bereche P.,
2007, etc.), mostram a importancia desta analise no melhoramento do desempenho de sistemas de
cogeracdo, determinando as variaveis que podem reduzir os custos de operacdo e investimento da
planta, assim como a distribui¢do de perdas reais monetérias da planta. A visdo geral da analise
exergoecondmica esta focada no detalhamento exergetico dos componentes, determinacdo dos
fluxos exergeticos monetéarios, custos de investimento dos equipamentos, avaliacdo de efeitos de
variaveis sobre o desempenho da planta em geral.

A importancia principal desta andlise na indlstria € a avaliagdo dos custos totais de
producdo, para garantir que 0s servicos sejam cobrados corretamente, em funcdo do tipo de
utilidade usada.

Entretanto a analise exergoeconémica ndo seja uma atividade facil de desenvolver, devido a
variedade de hipdteses e modelos, permite identificar de maneira mais real as perdas monetarias,
sobre as quais € focado qualquer estudo de economia e otimizacdo de sistemas térmicos,
especificamente em sistemas que envolvem cogeracao e reaproveitamento de energia.

E importante ressaltar que a analise econémica baseada na Exergia é mais completa que a
baseada da energia devido a capacidade de quantificar a energia que esta disponivel e a que esta
sendo destruida no sistema (irreversibilidade). Permitindo assim, determinar 0s custos
exergéticos e monetarios necessarios para a produgdo de um determinado produto, neste caso
energia elétrica e agua gelada. Pode-se dizer que esta metodologia, apesar de ser ndo muito
recente (segunda lei da termodinamica), ainda é pouco aplicada na inddstria. Porém esta fornece
resultados reais dos fluxos que interagem em um determinado sistema caracterizando 0s
equipamentos que geram mais perdas ao sistema. Assim pode-se propor melhorias mediante a
otimizacdo desses equipamentos, visualizando a economia como funcéo objetivo da andlise.

5.1. Andlise Energética e Exergética do sistema de cogeracao.

Para a avaliacdo do sistema de absorcdo de simples efeito proposto neste trabalho, foi
necessaria a inclusdo dos equipamentos que conformam o sistema de cogeracdo para O
funcionamento do chiller de absorcdo WFS-SC10 localizado no laboratério Cogencasa. Os dados
utilizados foram extraidos das informacBGes do fabricante, de cada componente, como dos
resultados obtidos em (Rucker Rebello C. P., 2005, Correia R., 2006)

A figura 5.1 mostra um esquema simplificado do sistema de refrigeracdo por absorcéo
aplicando a cogeracdo. Este sistema de cogeracéo é basicamente composto por uma micro-turbina
Capstone modelo 330 com capacidade nominal de 30 kW de energia (condi¢des ISO), um
recuperador de calor (trocador de calor de contracorrente, de fabricacdo local, Correia R, 2006),
bombas de circulagdo, um chiller de absorcdo e uma torre de resfriamento (Segundo os dados
mencionados anteriormente).

A ideia fundamental deste sistema de cogeracdo é o reaproveitamento da energia rejeitada
ao ambiente pela micro-turbina mediante os gases da combustdo, os quais sdo a matéria prima
para aquecer a agua quente que circula pelo gerador do chiller para seu funcionamento, e assim
poder gerar agua gelada para ao processo de climatizagéo.
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Para os dados da micro-turbina, poténcia, temperaturas dos gases, vazfes de combustivel e
produtos, foram fornecidos pelo fabricante (Capstone) mediante curvas de funcionamento, as
quais foram ajustadas para a obtencdo de equacdes que simulassem o comportamento real da
turbina mediante 0 uso da interpolagdo, com ajuda do programa Excel, e usando quatro
parametros estatisticos para a validacdo das mesmas.
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Figura 5.1. Sistema de cogeracdo simulado para o chiller de absor¢do WFS-SC10.

Os parametros usados foram o coeficiente de correlacdo (r), o erro diferencial (MBE), erro
quadrado significativo (RMSE) e o qui-quadrado (x).

a) Coeficiente de correlacdo (r); o qual decide que tdo exatos sdo os valores simulados dos
reais em funcdo da linha reta, isto é, a proximidade de todos os valores terem 0 mesmo
valor para cada condi¢cdo no tempo, temperatura, velocidade e umidade absoluta. Apesar
disto, nem sempre se pode afirmar que para valores de r préximos da unidade (1),
representam o bom ajuste, ja que é possivel obter valores elevados de r quando a relacdo
entre os dados reais e simulados ndo representam um comportamento linear.

b) Qui-quadrado reduzido (x); outro parametro que proporciona as variagdes dos resultados
reais e simulados. Este parametro permite determinar realmente se é possivel representar
um conjunto de valores como distribuicdo normal, e verificar se este conjunto encontra-se
dentro dos valores de probabilidade que permitem definir o mesmo.

c) MBE ou erro diferencial; uma espécie de residuo total, entre os valores reais e simulados.

d) RMSE ou erro quadrado significativo; o residuo quadrado total entre os valores reais e
simulados.
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A continuacdo apresenta-se 0s resultados obtidos mediante o ajuste das curvas que
fornecem a poténcia méxima gerada na micro-turbina, vazdo dos produtos da combustdo,
temperatura de exaustdo, eficiéncia e fator de conversdo da eficiéncia para qualquer valor de
temperatura ambiente. As figuras 5.2, 5.3, 5.4, 5.5 e 5.6 mostram os ajustes realizados com suas
respectivas equacoes.

Eficiéncia do alternador vs. Temperatura ambiente
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Figura 5.2. Eficiéncia do alternador da micro-turbina em funcéo da temperatura de entrada (temperatura
ambiente) ao compressor da turbina.
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Figura 5.3. Poténcia méaxima gerada no alternador em funcédo da temperatura de entrada (Temperatura ambiente) ao

compressor.
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Figura 5.4. Fator de converséo da eficiéncia para qualquer valor de carga e temperatura ambiente.
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Figura 5.5. Temperatura dos gases ou produtos da combustdo em funcéo da poténcia real gerada na micro-turbina.
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Vazao dos produtos vs. Poténcia maxima
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Figura 5.6. Vazéo dos gases ou produtos da combustdo em fungéo da poténcia real gerada na micro-turbina.
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A tabela 5.1 mostra os resultados dos parametros estatisticos aplicados na validacdo das
equac0es ajustadas.

Tabela 5.1. Pardmetros estatisticos aplicado para a valida¢do das curvas da micro-turbina.

Par. n= f(Tamb) Wmax = f(Tamb) FCefi = f(%) Texau = f(Walt) Mexau = f(Walt)

r 0,9988 0,9965 0,99904 0,99972 0,9996417
MBE 9,57073E-07 2,21174E-05 -0,000250185  -0,003620698 -1,49108E-05
RMSE 0,152740075  0,0201094044 0,008911747 0,0471376056 0,063825469
XZ 0,031812996 0,055143838 8,42619E-05 0,0277744233 0,004526323

Como pode observar-se para Valores grandes de r (préximos de 1) e pequenos de MBE,
RMSE e Qui-quadrado, as equacdes sao consideradas validas, ou seja, com boa aproximacdo a
realidade das curvas apresentadas pelo fabricante.

Para determinar a vazdo de gas natural a partir da poténcia e vazdo dos produtos foi
considerada a Lei da Conservacdo das Espécies, levando em conta uma reacdo para cada
hidrocarboneto presente no combustivel, segundo a composicdo do gas natural fornecida pela
copergas. Estas turbinas funcionam considerando combustdo completa com excesso de ar (entre
450 a 500%) para o processo. Ndo foi considerado o fenbmeno de dissociacdo quimica. A
seguinte equacdo apresenta o balanco geral para o calculo da composicdo quimica dos produtos
da combustao.

CxHyOWNk + B(OZ + 3,76N2) s aCOZ + szO + C02 + sz (51)

Para a determinagdo do calor especifico, massa molar dos produtos foi considerada as
fragdes parciais dos componentes dos produtos, da seguinte forma:

Py = i YiCp; (5.2)
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PM, =¥, y,PM, (5.3)

Sendo y; a fracdo molar do componente i, definida como; y; = — (5.4)

Ntotal

Os dados do trocador de calor (recuperador dos gases de combustdo) foram fornecidos pelo
engenheiro encarregado pelo dimensionamento do mesmao. (Correia R., 2006).

Para a determinacdo da Exergia fisica e quimica do ar e dos produtos da combustdo foi
considerado procedimento apresentado por Kotas T. J., 1995.

Exyp =m{cp [T =Ty =Ty - Ln (Tio)] + 2Ty - Ln (L))} (5.5)

pPo

[z(yi-éi’“)H?-To-ZyiLn(yi)
M

Ex., =m (5.6)
Para determinar as irreversibilidades do sistema global, foi realizada a mesma metodologia
mostrada no capitulo 1V.
Finalmente para medir a eficiéncia energética e exergética do sistema de cogeracdo foi
aplicada novamente a primeira e segunda lei da termodindmica, respectivamente.

_ Walt +Qeva 5 7
nglobal - T gn PClyn ( . )
_ Way +(Ex17—Ex1g)
lnbglobal - (58)

Ex gn
5.2. Custos exergéticos

Para a determinacgdo dos custos exergéticos do sistema de refrigeracdo por absorgdo em um
sistema de cogeracdo foi necessario definir as unidades produtivas do sistema. Esta divisdo
consiste, basicamente, em toma de decisdes para a determinagdo da distribuicdo dos custos em
funcdo dos insumos e produtos que atravessam os diferentes volumes de controles, os quais
representam as unidades produtivas do sistema. A figura 5.1 mostra a divisdo das unidades
produtivas para a determinacdo dos custos exergeticos no sistema de cogeracdo. Foram
selecionadas quatro unidades produtivas, a micro-turbina, o trocador de calor (recuperador), o
chiller de absorcéo e a torre de resfriamento, devido que estes elementos integram os fluxos mais
significativos para a cogeracdo de energia, ou Seja, 0S equipamentos restantes encontram-se
implicitamente definidos dentro deles, isto €, a micro-turbina envolve o compressor, turbina,
camara de combustdo, pré-aquecedor do ar e o alternador. O chiller de absorcdo envolve as
valvulas de expansdo, condensador, gerador, evaporador, absorvedor, trocador de calor da
solucéo e a bomba da solugéo. A torre de resfriamento envolve a bomba da torre, o ventilador e a
prépria torre.

Para a resolugdo do sistema é necessario realizar um balan¢o dos custos exergeticos em
cada unidade o volume de controle, utilizando a matriz de incidéncia ou atraves das equagdes da
conservacao de custos exergéticos dos fluxos do sistema. (Santos Silva C. M, 2005). O modelo de
Valero e Lozano (apud Santos Silva C. M, 2005) foi adotado para a resolugdo dos custos
exergéticos dos fluxos. Este modelo enfatiza o custo exergético como uma propriedade
conservativa. E importante destacar que o numero de equacdes das unidades produtivas sempre é
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menor ao numero de fluxos, portanto devem usar-se as regras de dotacdo de custos o qual
fornecem uma metodologia racional para atribuir custos exergéticos, baseados unicamente na
termodinamica do problema. (Santos Silva C. M., 2005). A metodologia esta ligada meramente
as seguintes consideracoes:

» O custo exergético do fluxo, insumo ou produto, é a quantidade necessaria de Exergia
para produzi-lo;

» Uma andlise detalhada do subsistema ou unidade produtiva é a Unica condicdo para a
atribuicdo dos custos exergeticos;

» Os custos exergéticos que entram no subsistema devem ser ligados com os que saem do
subsistema.

A partir destas considerac6es diferentes autores (varios) propdem algumas regras basicas na
determinacdo dos custos exergéticos dos fluxos envolvidos em cada subsistema.

A proposicdo 1 (P1) considera o custo exergético como uma propriedade conservativa,
sendo:

Zentra Bl* + Zsai Bl* =0 (59)

A proposicdo 2 (P2) considera que na auséncia de valorizacdo externa do fluxo, o custo
exergeético é igual a sua propria Exergia, sendo:

B} = Ex; (5.10)

A proposicéo 3 (P3) considera que um sistema com mais de um insumo entrando ou saindo,
0s custos unitarios (k), de saida deverdo ser iguais aos de entrada (regra de insumos), sendo:
B*

— kentra = ksai (511)

EXxentra Exgqi

B

*
entra J—

A proposicdo 4 (P4) considera que num sistema cujo produto é formado por varios fluxos, o
custo exergético serd 0 mesmo para cada um deles, (regra dos produtos), sendo:

kproduto = kproduto 1= kproduto 2 (5.12)

A proposicdo 5 (P5), considera que o fluxo serd nulo quando ndo haverd utilizagdo do
mesmo posteriormente, sendo:

B _
=0 (5.13)

Aplicando a metodologia descrita anteriormente ao sistema de cogeragdo mostrado na
figura 5.1 para todas as unidades produtivas podem-se determinar os custos exergéticos dos
fluxos envolvidos. Para comegar aplica-se a primeira proposicéo (P1) a todos os componentes.
Micro-turbina:

B34 + B23 — Bys — By =0 (5.14)
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Trocador de Calor (Recuperador):

Bys + Bi; = Bi; — By = 0 (5.15)

Chiller de Absorcéo:

Bi1 + By + Bi3 + Bj7 —Big = Bi; = Bjs =0 (5.16)

Torre de Resfriamento:

By + B31 + Big + Byen + Big — Byg — B3 =0 (5.17)
Como foi explicado acima, o numero de equacdes € inferior ao numero de incognitas,

portanto aplicam-se as proposi¢des restantes as unidades produtivas para obter um sistema
determinado. A segunda preposicéo (P2) é executada segundo:

By = Exy4 (5.18)
Bjs = Exz3 (5.19)
By = Wa (5.20)
Bjon = When (.21)
Bjr = Wier (5.22)
Bjs = Whs (523)
By = Exy (5.24)
Biy = Exq9 (5.25)

Da terceira proposicdo (P3) envolve os insumos do chiller e o recuperador de calor, como
fonte de energia do processo.

Biy _ Bjs
Ex11 Exys

(5.26)

Seguidamente pode-se aplicar a quinta proposi¢do (P5) para os fluxos 20 e 30, j& que esses
fluxos ndo serdo aproveitados posteriormente.

B}y =0 (5.27)

Bjs =0 (5.28)
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Finalmente aplica-se a quarta proposicao (P4), regra dos produtos, no chiller de absorcdo
calor, componente que tem como objetivo a produgdo de &gua gelada e agua de saida de
resfriamento, definido da seguinte maneira:
Bie _ Big
EX16 Exlg

(5.29)

5.3. Custos monetarios baseados na analise exergética

Um dos objetivos da analise termoeconémica é a busca de bases tedricas para a
conservacao e uso coerente da energia. Deste modo, a Teoria do Custo Exergético estabelece um
critério geral que permite conhecer a eficiéncia energética de sistemas e esclarecer racionalmente
0 processo de geracdo dos produtos. Um exemplo basico é uma planta termelétrica na qual o
sistema € formado por uma serie de subsistemas ou unidades produtivas, que sdo conectados
entre si através de fluxos (massa e energia). Estes subsistemas interagem com o ambiente,
consumindo insumos externos que sao transformados em produtos. O objetivo final desta
transformacédo é aumentar utilidade e confiabilidade econdmica destes insumos.

Os custos monetarios de uma instalacdo térmica representam uma necessidade em qualquer
projeto de engenharia, frequentemente eles sdo determinados em funcéo na analise energética e
com uma Vvisdo macro dos componentes envolvidos no sistema. Portanto, a analise
exergoecondmica permite determinar os custos monetarios em base exergética levando em
consideracdo todos os fluxos envolvidos, principais e secundarios, distribuindo os custos de
melhor forma que a analise energética ou outra aplicada.

Sob a perspectiva de MOREIRA (apud Santos Silva C. M., 2005), em qualquer instalacdo
térmica onde a producdo de energia desempenhe papel principal, o desenvolvimento dos custos
monetarios de fluxos internos e dos produtos finais, depende diretamente das eficiéncias de cada
componente, da operacdo e da manutencdo, além do investimento realizado para adquirir-los.
(Santos Silva C. M., 2005).

Para a quantificacdo dos fluxos monetarios é necessario definir a unidade produtiva em
funcdo de custos iniciais (insumo), finais (produtos) e como ja foi mencionado, investimento
inicial, custos de operacdo e manutencdo dos equipamentos que conformam a instalacdo térmica.
A figura 5.7 mostra o balanco financeiro da unidade produtiva do sistema para a analise.

Insumo Produtos
(R$/s) Unidade (R$/s)
—_—> . —
Produtiva
Z
(R$/s)

Figura 5.7. Balanco financeiro da unidade produtiva do sistema.

A equacdo que governa o balanco financeiro é mostrada a continuag&o:
Y Cins + Ziny = X Cpro (5.30)
Sendo:
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Cins = Cins * EXins (5.31)
C;ro = Cpro Expro (5.32)

O termo Z;,,, representa o custo do investimento, operagdo e manuten¢do do equipamento
em [R$/s], C;" o custo monetério por unidade de tempo [R$/s], e c; 0 custo por unidade exergética
[R$/KW-hr].

Para a determinacdo do custo do investimento, manutencdo e operacdo do equipamento
pode-se usar a metodologia aplicada em diferentes trabalhos, (aplicado segundo Bejan et al.,
1996). Ele expressa o valor financeiro do equipamento em funcdo do fator de recuperacédo da
capital (A/P), investimento inicial do equipamento (F;) e o tempo de operagdo (t,,) do mesmo por
ano. (Bereche P., 2007, Santos Silva C. M., 2005). Segundo o anterior tem-se:

Z; = mﬂ- (5.33)

top

A i-(1+)"
P (1Eri)")—1] (5.34)
Devido a que sistema de cogeracdo possui 4 componentes principais, e 17 fluxos de custos,
€ necessario usar equacdes auxiliares para complementar um sistema determinado. Para isto foi
utilizado a metodologia aplicada por Bejan A. et al, 1996, Moran M. J. e Shapiro H. N., 2006.

Os custos por unidade de Exergia dos fluxos de gas natural, da agua de alimentacdo e a
eletricidade foram fornecidas considerando as tarifas cobradas pelas empresas de &gua,
eletricidade e gas natural da cidade de Recife. (Compesa, Celpe, Copergas. Por este motivo, sdo
definidos os custos dos estados 21 e 26, que implicam a agua de alimentacdo da torre de
resfriamento e o gas natural da micro-turbina, respectivamente. As tarifas consideradas para os
custos de eletricidade, agua e gas natural sdo do tipo comercial, ja que a ideia principal deste
sistema é a cogeracdo para estruturas comerciais e residenciais. ). Essas tarifas foram
selecionadas para o ano 2009. E necessario esclarecer que esta anélise é do tipo demonstrativo, ja
que a metodologia usada depende de critérios subjetivos, e os valores de custos sdo aproximados
ou ideais, os quais podem ser variados segundo o proposito. A tabela 5.2 mostra as tarifas das
empresas de agua, eletricidade e gas natural da cidade de Recife, Pernambuco.

Tabela 5.2. Valores cobrados pela empresa de eletricidade, dgua e gas natural de Recife, valores obtidos para o0 ano
vigente. (Fonte: Compesa, Copergas e Celpe).

Empresa Compesa [R$/m°] Celpe [R$/kW-hr] Copergas [R$/m’]
Valores 1,17 0,487 1,1151

Outro custo definido € a saida dos gases de combustdo da turbina, ja que a finalidade da
turbina é a geracdo de energia elétrica, e, portanto todos os custos envolvidos a aquisi¢do e
funcionamento da turbina devem ser responsaveis pela energia gerada na mesma, como é
mostrado na seguinte equacéo. (Bejan A. et al, 1996, Moran M. J. e Shapiro H. N., 2006.).

C25 = C24 (5.39)
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A energia necessaria para operar a bomba da solucdo, bomba da torre e o ventilador, é
fornecida pela geracéo de energia elétrica da micro-turbina. Segundo as seguintes equacdes.

Cptr = Chs = Cyen = Cait (536)

Nesta anélise a taxa de juros foi selecionada de 12 % ao ano, para um periodo de 10 anos.
Estes dados sdo valores demonstrativos para a analise do sistema. (Bereche P., 2007, Santos Silva
C. M., 2005). Os célculos foram realizados para 8000 horas de funcionamento por ano. (Bereche
P., 2007, Santos Silva C. M., 2005).

A tabela 5.3 mostra os valores do investimento inicial de cada equipamento do sistema de
cogeracdo. Os valores sdo baseados segundos os fornecedores dos equipamentos. (Alpina,
Capstone, Yazaki Energy systems). Esses valores foram tomadas diretamente dos fabricantes
indicados para o0 ano de compra (2005) do chiller, micro-turbina, tanque e torre de resfriamento.

Tabela 5.3. Investimento inicial de cada componente que integra o sistema de cogeragao.

Componente Valor (R$)
Micro-turbina 130000,00
Recuperador (trocador) 14000,00
Chiller de Absor¢do (WFC-SC10)  80000,00
Torre de Resfriamento 7000,00

91



6. ANALISE E DISCUSSAO DOS RESULTADOS
6.1. Resultados da simulacdo numérica do chiller de absorcao

Nesta secdo pretende-se mostrar a simulagéo do chiller WFC-SC10 a partir dos dados
nominais do fabricante, incluindo o chiller, torre e bomba de resfriamento. Na tabela 6.1 sdo
mostrados os dados nominais principais usados para a simulagdo. Os coeficientes globais de
transmissédo de calor sdo calculados, assim como as efetividades dos trocadores de calor.

Tabela 6.1. Dados de entrada para o chiller WFC-SC10.

Dados Valor
Temperatura de entrada do gerador (°C) 88
Temperatura de saida do condensador (°C) 35
Temperatura do condensador (°C) 36
Temperatura do evaporador (°C) 3,89
Vazao de agua do gerador (kg/s) 2,39
Vazdo de agua do evaporador (kg/s) 1,52
Vazao de agua do condensador (kg/s) 5,08
Vazdo de agua do absorvedor (kg/s) 5,08

Foram usados os procedimentos da torre e bomba da agua de resfriamento, os quais
definem o estado de entrada no absorvedor (circuito da agua fria do chiller).

A tabela 6.2 mostra a comparacédo dos valores simulados, como temperatura de saida do
gerador, temperatura de saida da bomba da torre (entrada do absorvedor), temperatura de
saida do evaporador, e finalmente o COP energético do chiller.

Tabela 6.2. Comparag&o entre os valores do COP fornecido pelo fabricante e os simulados para o chiller

WFC-SC10.

Parametros Programa Fabricante Erro (%)
COP 0,741 0,735 0,831
T12 82,981 83,000 0,024
T18 6,799 7,000 2,873
T22 30,86 31,000 0,452

Os valores confirmam os bons resultados alcangados pelo programa apresentando um
erro maximo para a temperatura de saida do evaporador de 2,873% e minimo para a
temperatura de entrada no absorvedor de 0,452%. O erro de 2,873% na temperatura deve-se,
intrinsecamente, a que o programa de simula¢do considera os trocadores de calor 100 %
eficientes, ou seja, ndo ocorre troca de calor com a vizinhanga, carregando esse efeito a
simulacgéo do chiller de absorcao.

Nas tabelas 6.3 e 6.4 sdo mostrados os estados termodindmicos do sistema de absorcéo
para a simulagdo do Chiller WFC-SC10, conforme os pontos indicados na figura 4.10,
considerando a torre e bomba de resfriamento. S&o mostradas as temperaturas, pressoes
entalpias especificas, entropias especificas, concentragdes da solucdo de BrLi e fluxos
massicos, além dos fluxos exergéticos especificos (parcelas fisica e quimica) e da exergia
total de cada estado termodinadmico por kW.
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Tabela 6.3. Estados termodinamicos do sistema de refrigeracéo por absorcao.

Fluxo T][C] p[kpa] h[kJKg] s[kI/Kg-K] Xgni[%] m [kg/s]
1 34,6100 10,8018 88,9300 0,2083 56,2200 0,2291
2 34,6100 15,9580 88,9300 0,2083 56,2200 0,2291
3 63,4700 5,9580  147,0400 0,3888 56,2200 0,2291
4 80,3600 5,9580  196,8800 0,4541 60,4300 0,2132
5 47,8100 5,9580  134,4300 0,2688 60,4300 0,2132
6 42,8100 0,8018  134,4300 0,2713 60,4300 0,2132
7 76,9200 5,9580 2643,6700  8,5660 0,0160
8 36,0400 5,9580  150,9400 0,5190 0,0160
9 3,7920 0,8018  150,9400 0,5454 0,0160

10  3,7920 0,8018 2507,4900  9,0550 0,0160
11 88,0000 186,1000 368,5200 1,1690 2,3900
12 82,9800 186,1000 347,4200 1,1110 2,3900
13 30,8600 186,1000 129,2600 0,4484 5,0800
14 33,1300 186,1000 138,7600 0,4795 5,0800
15 33,1300 186,1000 138,7600 0,4795 5,0800
16 35,0000 186,1000 146,5900 0,5050 5,0800
17 12,5000 186,1000 52,4500 0,1878 1,5200
18  6,7990 186,1000 27,7300 0,1003 1,5200
19 30,0000 101,3000 82,6600 5,8980 3,3700
20 31,0000 101,3000 105,0900 5,9720 3,3970
21 30,0000 101,3000 125,6700 0,4365 0,0274
22 30,8600 101,3000 129,1800 0,4483 5,0800
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Tabela 6.4. Fluxos exergéticos (Exergia fisica e quimica) do sistema.
Fluxo expn [kJ/kg] exe [kJ/kg] EEx [kKW]
1 57,8400 460,9800 118,8609

2 57,8400 460,9800  118,8610
3 62,1500 460,9800  119,8479
4 92,5000 477,7400  121,5495
5 85,3000 477,7400  120,0147
6 84,5600 477,7400  119,8555
7 94,2700 49,9600 2,2999
8 0,7400 49,9600 0,8084
9 -7,1100 49,9600 0,6832
10 -187,5800 49,9600 -2,1945
11 24,4500 49,9600 177,8258
12 20,8800 49,9600 169,2961
13 0,1400 49,9600 254,4987
14 0,3600 49,9600 255,6078
15 0,3600 49,9600 255,6078
16 0,5900 49,9600 256,7833
17 1,0300 49,9600 77,4979
18 2,3800 49,9600 79,5525
19 0,0400 0,0000 0,1458
20 0,0600 0,0000 0,2111
21 0,0800 49,9600 1,3710
22 0,0600 49,9600 254,0796

Na tabela 6.5 sdo mostrados os fluxos de energia (calor ou trabalho) para cada
componente do sistema de absorcéo, irreversibilidades, efetividades dos trocadores de calor,
eficiéncia energética e exergética, e o grau de perfeicdo termodinamico.

Tabela 6.5. Resultados da analise energética e exergética para os componentes do sistema.

Componente E (KW) 1y (KW) lg.rel (%) € n Y 0
Gerador 50,43 4528 31,9757 0,205 1 0,469 0,984
Condensador 39,75 0,316  2,231526 0,641 1 0,786 0,998
Absorvedor 48,27 2,309 16,3056 0,189 1 0,924 0,999
Evaporador 37,10 0,8232 58132 0,676 1 0,714 0,989
Trocador de Calor 13,31 0,5479  3,86915 0,712 1 0,643 0,999

Vélvula do Refrigerante n/a 0,1259 0,88907 nl/a n/a 0,125 0,845

Vélvula da Solucgéo n/a 0,1592  1,12423 nla n/a 0,159 0,998
Bomba da Solucgéo 0,00073 0,00071 0,00520 n/a 1 1 1
Bomba da torre 0,9618 05428 3,83314 nla 0,45 0,4357 0,998

Torre de Resfriamento 88,02 4,808 33,9530 0,487 0,9517 0,982 0,9979

A tabela 6.6 mostra a comparacao entre os fluxos energéticos fornecidos pelo fabricante
e 0s simulados.
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Tabela 6.6. Fluxos energéticos fornecidos pelo fabricante e os simulados pelo modelo.
Componente Q fab [kW] Q sim[kKW] Erro (%)

Gerador 50,2 50,43 0,458

Condensador 39,1 39,75 1,6624

Evaporador 35,2 37,10 5,965
Absorvedor 46,3 48,27 4,2548596

Pode-se observar que o maior erro ocorre para o fluxo de calor do evaporador, sendo de
5,965%, e 0 menor para o gerador de 0,458%. A figura 6.1 mostra a comparacédo entre 0s
fluxos energéticos apresentados na tabela 6.6.

Comparacéo dos Fluxos Energéticos
60

40 -

30 T

= Fluxos fabricante

® Fluxos simulados

Energia [kW]

20 A

10 -

Gerador Condensador Evaporador Absorvedor

Figura 6.1. Comparagéo dos fluxos de calor fornecidos pelo fabricante e os simulados no programa.

A figura 6.2 mostra os fluxos energéticos (Calor e potencia) dos componentes do
sistema de refrigeracdo por absor¢do. Como pode observar-se o fluxo de calor da torre de
resfriamento possui um maior valor, devido a ser o equipamento encarregado de retirar 0s
fluxos de calor do absorvedor e o condensador do chiller. Reafirma-se que o consumo de
elétrico do chiller é significativamente pequeno devido a baixa poténcia consumida pela
bomba da solucdo, ndo tendo influenza no COP do chiller. Além disso, a importancia que
representa o trocador de calor da solucdo BrLi — H,O , ja que permite reaproveitar essa
energia (13,31 kW), para o pré-aquecimento da solucéo fraca de brometo de litio, aumentado
0 COP, como fosse especificado na literatura. (Herold et al., 1996).
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Figura 6.2. Fluxos de calor e potencia dos componentes do sistema de refrigeracéo por absorcao.

Como pode ser observado na figura 6.3 0 componente que apresenta maior destruicdo
de exergia € a torre de resfriamento, seguido pelo gerador e o absorvedor do chiller de
absorcdo. Esses valores devem-se primeiramente a quantidade de calor que é rejeitado na
torre de resfriamento, no gerador e absorvedor, as baixas efetividades de transmissdo de calor,
originando perdas significativas no processo.

Irreversibilidades

= Gerador

= Condensador

= Absorverdor

® Evaporador

= Trocador de Calor

® Valvula do Refrigerante

= Valvula da Solucéo

4% = Bomba da Solugéo

Bomba da torre

0% 1% ,

% m Torre de Resfriamento
1%

Figura 6.3. Percentagens das irreversibilidades dos componentes do sistema de absor¢do, incluindo a torre e
bomba de resfriamento.

O valor obtido do COP energético foi de 0,7406 e do exergetico foi de 0,2409. O valor
total da Exergia perdida ou o total das irreversibilidades do sistema foi de 14,161 kW.

Como parte da simulagdo do modelo, foram simulados trés cenarios para reproduzir 0s
dados fornecidos pelo fabricante do chiller. As figuras 6.4, 6.5 e 6.6 mostram 0s cenarios
reproduzidos pelo modelo considerando os dados inicias apresentados na tabela 6.1.
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Comparagdo COP . (T_ger =95 °C)
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Figura. 6.4. Comparacgdo do COP entre os dados fornecidos pelo fabricante e aqueles obtidos pela simulacéo,

para uma temperatura da agua quente de 95 °C.

Pode-se observar, para uma temperatura de 95°C, o COP simulado é relativamente o
mesmo ao do fabricante, fornecendo um erro maximo de 5,25% para temperaturas entre 5 e 7
°C, sendo minimo (1,45%) para temperaturas maiores de 7°C.
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Figura. 6.5. Comparacdo do COP entre os dados fornecidos pelo fabricante e aqueles obtidos pela simulacéo,

para uma temperatura da agua quente de 85 °C.

Novamente, na figura 6.5 para uma temperatura de 85°C, mostra-se 0 mesmo
comportamento ao anterior sendo o erro maximo e minimo de 557% e 2,45%,
respectivamente.
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Comparacao COP (T _ger =80 °C)
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Figura. 6.6. Comparacgdo do COP entre os dados fornecidos pelo fabricante e aqueles obtidos pela simulacéo,
para uma temperatura da agua quente de 80 °C.

Finalmente, para uma temperatura de agua quente de 80°C, o COP simulado forneceu
resultados bons, j& que o erro maximo foi de 5,75%, tendendo a zero (0,1%) para valores
acima de 6°C, temperatura a qual o chiller opera frequentemente.

E importante ressaltar que para temperaturas abaixo de 7°C na saida da agua gelada,
existe o perigo de congelamento do refrigerante ja que atinge um valor aproximado de 4° C
para realizar a troca de calor entre os fluidos envolvidos. Daqui a importancia de manter todos
0s parametros de operacdo dentro da faixa permitida pelo fabricante. (Yazaki Energy System,
2003).

A continuacdo apresenta-se a variacdo de certos parametros que influenciam do
rendimento do COP do sistema. Os parametros selecionados foram; temperatura de entrada da
agua guente do chiller, temperatura do condensador e evaporador, concentracdo da solucdo de
brometo de litio, e carga de resfriamento (fluxo de calor no evaporador).

A figura 6.7 mostra 0 comportamento do COP em funcdo da temperatura de entrada da
agua quente.

COP vs. T _ger
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Figura 6.7. Comportamento do COP do sistema de refrigeragéo por absor¢do em funcédo da temperatura de
entrada da agua quente.
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Pode-se observar que o valor do COP tende a aumentar a medida que a temperatura de
entrada da agua quente (valores recomendados pelo fabricante, Yazaki Energy System, 2003)
incrementa-se até atingir um valor maximo de 0,74632 (Tg = 85°C), e posteriormente
diminuindo até 0,736 . Isto é devido ao acréscimo na temperatura do refrigerante (ponto 7) e
da solucéo de alta concentragdo (ponto 4) o qual origina um aumento na energia interna no
condensador e o absorvedor.

As figuras 6.8 e 6.9 mostram o comportamento do COP em funcdo da temperatura de
condensacdo e evaporacgdo, respectivamente. Estas temperaturas sdo parametros de projeto
para a fabricacdo do chiller, as quais governam as pressdes de alta e baixa do equipamento,
além de influenciar, implicitamente, nos valores de concentracdo da solucdo de brometo de
litio do sistema.

COP vs. T _cond
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Figura 6.8. Comportamento do COP do sistema de refrigeracdo por absor¢do em fungéo da temperatura de

condensacéo.
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Figura 6.9. Comportamento do COP do sistema de refrigeracéo por absor¢do em funcdo da temperatura de

evaporagao.

Pode-se observar que a variagdo do COP para as temperaturas de evaporacdo e
condensacdo, tem um comportamento oposto, ou seja, em quanto a temperatura de
condensacdo diminui, o COP tende a aumentar, pelo contrario quando a temperatura de
evaporacdo aumenta o COP tende a aumentar. Logo, quanto menor seja a temperatura de
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condensacdo, e maior a temperatura de evaporacdo, melhor rendimento do COP para o
sistema de absorcéo.

As figuras 6.10 e 6.11 mostram o comportamento do COP para diferentes valores de
concentracgdes, tanto para uma solugédo fraca como para uma solucéao forte, segundo os valores
recomendados (Herold et al., 1996, e outros).

COP

0-5 T T T T T T
0.53 0.54 0.55 0.56 0.57 0.58 0.59 0.6

Concentracéo fraca de LiBr fraca (X_3)

Figura 6.10. Comportamento do COP do sistema de refrigeracdo por absor¢do em funcdo da concentracéo fraca
da solugéo BrLi.

Pode-se observar que o COP diminui @ medida que aumenta a concentracdo de brometo
de litio, tendo uma queda brusca para valores maiores de 57 %, devido a ser o limite superior
para concentracdes fracas de BrLi para estes equipamentos. (Herold et al., 1996). O valor
maximo do COP é atingido para uma concentracdo de 54 %.
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Concentracéo forte de LiBr (X_4)

Figura 6.11. Comportamento do COP do sistema de refrigeragdo por absor¢do em fungdo da concentracdo forte
da solugdo BrLi.

Pode-se observar que o comportamento do COP para este caso (concentragdo forte de
BrLi), e diferente ao caso anterior (concentracdo fraca de BrLi), ja que apresentam-se um
aumento & medida que aumenta a concentragdo de brometo de litio, sendo seu valor maximo
para 62,5%, seguidamente diminuindo até 0,7433. E importante ressaltar que a concentracio
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forte da solugéo BrLi, representa a linha com maior risco de cristalizagdo da solucéo, sendo
fator principal no dimensionamento e especificacdo para o correto funcionamento do chiller
de absorcéo. (Herold et al., 1996).

A figura 6.12 mostra o comportamento do COP em funcéo da temperatura de saida da
agua gelada do sistema.
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Figura 6.12. Comportamento do COP do sistema de refrigeragdo por absor¢do em funcdo da temperatura de
saida da agua gelada do sistema.

O COP do sistema aumenta quando a temperatura de saida da dgua gelada aumenta,
dentro dos valores recomendados pelo fabricante, ou seja, entre 6 e 14 °C, devido a producao
de uma maior capacidade de resfriamento no evaporador. Apesar disto, 0 aumento é
relativamente pequeno com o0 aumento da temperatura, devido a influéncia de outros fatores
como a pressao no evaporador e o absorvedor. Este efeito diminui, de maneira insignificante,
a fracdo massica. Em geral, a variacdo da temperatura da agua gelada ocasiona efeitos de
temperaturas que equilibram a capacidade de resfriamento de maneira que o aumento do COP
€ pequeno.

A continuagdo apresenta-se a influéncia da analise exergética no comportamento no
sistema de refrigeragdo por absorcao.

A figura 6.13 mostra o comportamento do COP exergético em funcéo da temperatura de
entrada da agua quente do sistema.

Como era de esperar-se a variacdo do COP exergético apresenta a mesma tendéncia do
COP energético do sistema, j& que os fatores que determinam seu valor é funcéo dos fluxos
do evaporador e gerador. A diminuicdo do COP exergético é devido ao aumento das percas
exergéticas nos trocadores de calor do chiller. No caso do COP exergético leva em
consideracdo a exergia destruida em cada componente (gerador e evaporador), em quanto no
COP energético ndo € capaz de considerar estas percas.
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Figura 6.13. Comportamento do COP exergético do sistema de refrigeracdo por absor¢do em fungdo da
temperatura de entrada da dgua quente do sistema.

As figuras 6.14 e 6.15 mostram o comportamento do COP exergético em funcdo da
temperatura de condensacéo e evaporagdo do sistema de refrigeracdo por absorcao.
Pode-se observar que a tendéncia do COP ao variar a temperatura de condensacdo e
evaporacdo, € a mesma apresentada pelo COP calculado energeticamente, sendo o COP
exergético de menor proporcao devido as irreversibilidades dos componentes envolvidos.
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Figura 6.14. Comportamento do COP exergético do sistema de refrigeracdo por absorcdo em funcéo da

temperatura de condensacdo do sistema.
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COP_ex vs. T_eva
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Figura 6.15. Comportamento do COP exergético do sistema de refrigeracdo por absorcdo em funcéo da
temperatura de evaporacao do sistema.

As figuras 6.16 e 6.17 mostram o comportamento do COP exergético ao variar a
concentracdo de brometo de litio.

Pode-se observar que a tendéncia das curvas do COP baseado na anélise exergética sao
as mesmas apresentadas pelas curvas do COP baseado na analise energética, sendo o COP
exergético menor devido as perdas de Exergia nos fluxos do sistema de refrigeracdo por
absorcdo, ou seja, as irreversibilidades do sistema. Aumentado a concentragdo fraca da
solucdo o valor do COP tende a diminuir, e no caso contrario (aumento da concentracdo forte
da soluc¢do), o valor do COP exergético tende a aumentar.
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Figura 6.16. Comportamento do COP exergético do sistema de refrigeracdo por absorgdo em fungdo da
concentragdo fraca da solucéo BrLi.
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Figura 6.17. Comportamento do COP exergético do sistema de refrigeracdo por absor¢do em fun¢éo da
concentracdo forte da solucdo BrLi.

A figura 6.18 mostra o comportamento do COP exergético em funcéo da temperatura de
saida da agua gelada.
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Figura 6.18. Comportamento do COP exergético do sistema de refrigeracdo por absorcdo em funcéo da
temperatura de saida da agua gelada.

O COP exergético do sistema diminui, ao contrario do COP energético, com 0 aumento
da temperatura de saida da &gua gelada, j& que o sistema de absor¢do tem uma maior
capacidade de resfriamento a temperaturas menores. Isto se deve a que agua gelada a baixas
temperaturas tem um maior potencial para produzir o efeito de resfriamento com a mesma
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vazdo. As perdas exergéticas sao maiores para elevadas temperaturas de saida da dgua gelada,
diminuindo o COP exergético.

Os resultados mostrados sédo semelhantes aos apresentados em (S.C. Kaushik, Akhilesh
Arora, 2009; YAZAKI ENERGY SYSTEM, 2003 e A. Secan et. al, 2005), ou seja, 0
comportamento das curvas mostra a mesma tendéncia para cada caso estudado, certificando a
analise energética e exergética aplicada ao sistema de refrigeracdo por absorcéo.

Outro fator importante a analisar € a variacdo da destruicdo de Exergia no gerador e
evaporador, quando variando suas temperaturas de entradas. As figuras 6.19, 6.20, 6.21 e 6.22
mostram estas variagdes.

Destruicdo de Exergia no gerador
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Figura 6.19. Variacao da destruicdo de Exergia no gerador em funcdo da temperatura de entrada do gerador.
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Figura 6.20. Variacdo da destruicdo de Exergia total em funcdo da temperatura de entrada do gerador.

A figura 6.19 mostra o aumento da destruicdo de Exergia do gerador a medida que ha
um aumento na temperatura da dgua quente de entrada, devido a elevacdo da temperatura o
qual ocasiona aumento na irreversibilidade total do sistema de absor¢cdo, mostrado na figura
6.20.
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Destruicéo de Exergia no evaporador
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Figura 6.21. Variacdo da destruicdo de Exergia no evaporador em funcéo da temperatura de entrada do
evaporador.
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Figura 6.22. Variacdo da destruicdo de Exergia total em funcdo da temperatura de entrada do evaporador.

A figura 6.21 mostra uma diminuicdo na destruicdo de Exergia do evaporador a medida
que h&d um aumento na temperatura da 4gua quente de entrada, devido as temperaturas baixas
de funcionamento.

6.2. Resultados da andlise Energética e Exergética do Sistema de Cogeracao

Nesta sec¢do foi simulado um caso especial para determinar as eficiéncias energeticas e
exergéticas do sistema de cogeragdo, explicado no capitulo V, composto pela micro-turbina, o
recuperador, o chiller de absorcéo de simples efeito e o conjunto torre de resfriamento.
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As figuras 6.23, 6.24 e 6.25 mostram a variacdo de alguns parametros da micro-turbina
em funcéo da carga.
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Figura 6.23. Temperatura dos gases de exaustdo em fungéo da carga da micro-turbina.
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Figura 6.24. Consumo de combustivel em fungdo da carga da micro-turbina.
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Vazao dos produtos da combustao
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Figura 6.25. Vazéo dos produtos da combustdo em fungéo da carga da micro-turbina.

Pode observar-se que a medida que a carga da micro-turbina aumenta o consumo de
combustivel, vazdo dos produtos e a temperatura de exaustdo dos gases, principal produto
para o acionamento do chiller de absorcao.

Para a simulacdo do sistema de cogeracdo foram selecionados dados de entrada da
micro-turbina, a 100 % da carga, como temperatura e pressao de entrada do ar e 0 gas natural,
além dos dados usados anteriormente pelo chiller e a torre de resfriamento. (tabela 6.1).

A tabela 6.7 mostra os dados inicias para a simulacéo.

Tabela 6.7. Dados para simulagdo do sistema de cogeragéo.

Fluxo Composicao m [kg/s] T [°C] P [kpa]
11 Entrada da agua quente 2,39 88,00 186,10
16 Saida da agua fria 5,08 35,00 186,1
17 Entrada da agua gelada 1,52 1250 186,1
19 Entrada do ar a torre 3,37 30,00 101,30
20 Saida do ar da torre 3,3974 31,00 101,30
21 Agua de reposigo 0,0274 25,00 101,30
23 Entrada do ar a micro-turbina 0,2934 25 101,3
24 Gas natural 0,002172 25 370,00

25 Saida dos produtos de combustdo  0,2956 2549 104,4

E importante verificar a variagdo da eficiéncia energética e exergética da micro-turbina.
A figura 6.26 mostra esta variagdo em funcéo da carga.
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Figura 6.26. Eficiéncia energética e exergética da micro-turbina.

Pode observar-se que a diferenca entre as eficiéncias € minima, aproximadamente de
2%, sendo menor a exergética. Esta figura verifica que a analise energética representa um
bom resultado para a simulagéo.

A figura 6.27 mostra a variacdo do fluxo energético e exergético do gas natural em
funcéo da carga desenvolvida pela micro-turbina.
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Figura 6.27. Fluxo energético e exergético do combustivel (gas natural) em fungdo da carga da micro-turbina.

Do mesmo modo que as eficiéncias energéticas e exergética da micro-turbina, a
variacdo dos fluxos energéticos e exergéticos do gas natural € minima, sendo praticamente
igual para cargas entre 0 e 40 %, e de 2 % para cargas maiores de 40%.

A idéia fundamental deste sistema de cogeracgéo € o fornecimento de energia térmica ao
chiller, assim como energia elétrica. A continuacdo apresenta-se a variacdo do COP do chiller
em funcao da carga da micro-turbina. As figuras 6.28 e 6.29 mostram a variagdo energetica e
exergética do COP para o sistema de cogeracdo. Esta simulacdo foi realizada mediante a
variacdo da carga da micro-turbina, e fixando os parametros de entrada do chiller de absorc¢éo,
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ou seja, as temperaturas de entrada dos circuitos de &gua fria e gelada, 31 e 7 °C,
respectivamente, considerando fixas também as vazdes dos trés circuitos de agua (gelada,
quente e fria). O objetivo era determinar a carga minima da micro-turbina, a qual a
temperatura de exaustdo fosse capaz de gerar energia térmica necessaria para o acionamento
do chiller. Para esta verificacdo, foram tomadas as temperaturas minimas fornecidas pelo
fabricante do chiller, sendo a temperatura de entrada da &gua quente de 75°C. Para esta
condicdo de operacdo, e segundo os dados de entrada do sistema mostrados na tabela 6.7, o
sistema forneceu que o chiller podera ser acionado a partir de 80%.

Variacdo do COP (Energéticamente)
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Figura 6.28. Variacdo do COP (energético) em funcdo da carga da micro-turbina.
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Figura 6.29. Variacdo do COP (exergético) em funcdo da carga da micro-turbina.

Pode observar-se que a medida que aumenta a carga, aumenta a temperatura de
exaustdo dos gases, portanto a energia térmica que é fornecida ao chiller, o qual leva a uma
maior temperatura de entrada da agua quente ao gerador do chiller, acionado-lo e produzindo
um maior COP, tanto energética e exergeticamente. A figura 6.30 mostra as temperaturas de
entrada da dgua quente, verificando o aumento no COP. A maxima temperatura atingida (com
100% da carga) é de 79,54. E importante ressaltar que para temperaturas maiores de 79,54 o
COP continua aumentado até um valor maximo, como foi mostrado na figura 6.4.
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Figura 6.30. Variacdo da temperatura de entrada no gerador em funcéo da carga da micro-turbina.

As figuras 6.31 e 6.32 mostram os fluxo energético e exergético dos produtos da
combustdo em funcgéo da carga da microturbina.
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Figura 6.31. Fluxo energético dos produtos da combustdo em funcéo da carga da micro-turbina.
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Fluxo exergético dos produtos da combustéo
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Figura 6.32. Fluxo exergético dos produtos da combustdo em funcgdo da carga da micro-turbina.

Pode-se observar que o fluxo (tanto energética como exergeticamente), aumenta com a
carga, devido ao aumento do consumo de combustivel na camara de combustdo da
microturbina. Isto é visto mediante 0 aumento da temperatura de descarga dos gases da
combustéo.

As figuras 6.33 e 6.34 mostram a variacdo energeética e exergética da eficiéncia global

do sistema de cogeracdo, ou seja, a adicdo de uma nova forma de energia ao sistema. (energia
de climatizacdo).
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Figura 6.33. Eficiéncia energética global de cogeragcdo em funcéo da carga da micro-turbina.
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Figura 6.34. Eficiéncia exergética global de cogeracdo em funcéo da carga da micro-turbina.
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Pode-se observar-se que h4 um aumento na energia global do sistema de cogeracdo, ja
que além de produzir energia elétrica, foi fornecida energia térmica ao chiller produzindo
4gua gelada para o processo de climatizagdo. E importante ressaltar que o aumento da
eficiéncia foi aproximadamente de 66%.

Para finalizar a analise energética e exergética do sistema de cogeracdo é apresentado
um resumo sobre as irreversibilidades dos equipamentos que conformam o sistema, mostrado
da tabela 6.8.

Os resultados mostram que para valores fornecidos ao modelo a poténcia do alternador é
de 26,28 kW, fornecendo um COP de 0,7364 no sistema de refrigeracdo, e um COP
exergético de 0,251. A eficiéncia energética e exergética do sistema global de cogeracdo foi
de 0,6461 e 0,2407, respectivamente.

Tabela 6.8. Destrui¢do de Exergia dos componentes do sistema de cogeracao.

Componente Destruicdo de Exergia  Destruicdo Relativa de
(I4,) (kW) Exergia I yer; (%0)
Micro-turbina 52,88 0,76
Recuperador de Calor 10,84 0,15
Chiller de Absorgéo 1,784 0,03
Torre de Resfriamento 4,449 0,06
Total Exergia destruida 69,95 1,00

Pode-se observar que o0 equipamento que fornece maior destruicdo de Exergia ou
irreversibilidade no sistema de cogeracdo € a micro-turbina com 52,88 kW, como era de
esperar-se, devido as reacdes quimicas que ocorrem na camara de combustdo, as eficiéncias
do compressor e turbina, além de perda de carga ao longo da micro-turbina. O componente
que fornece menor destruicdo de Exergia é o chiller de absor¢do com 1,784 kW, devido a que
opera a pressdes baixas, menores a atmosférica. A figura 6.35 mostra a distribuicdo da
Exergia no sistema de cogeracéo.
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Figura 6.35. Distribuicéo da Exergia do sistema de cogeracéo.

Analisando o sistema global de cogeracdo pode-se verificar a distribuicdo de
irreversibilidades dos equipamentos em funcdo da carga. Observar-se que um aumento da
carga da microturbina, aumenta as irreversibilidades dos equipamentos, sendo maior para a
prépria microturbina e de menor magnitude para o chiller de absorcdo. As figuras 6.36, 6.37,
6.38, 6.39 e 6.40 mostram esta variacao.

Variagdo da Exergia Destruida na Microturbina
53
~ 525
2
2 52
3
— 515
51 T T T T T
75 80 85 90 95 100 105
Carga (%)
Figura 6.36. Variacdo da Exergia destruida da microturbina.
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Figura 6.37. Variacdo da Exergia destruida do chiller.
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Variacdo da Exergia Destruida no Recuperador
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Figura 6.38. Variacéo da Exergia destruida no recuperador.
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Figura 6.39. Variacdo da Exergia destruida na torre de Resfriamento.
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Figura 6.40. Variacdo da Exergia destruida total do sistema de cogeracéo.

6.3. Resultados da andlise Exergoecondmica do Sistema de Cogeragao
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Para os resultados da anélise exergoecondmica foi necessario levar em consideracdo o
sistema de cogeracdo mostrado na figura 5.1 do capitulo V. A tabela 6.9 mostra os resultados
dos custos exergeticos no sistema de cogeracao usando a micro-turbina a 100% da carga.

Tabela 6.9. Resultados dos custos exergéticos e monetarios aplicados ao sistema de cogeracéo.

Fluxo B% (kW) k C (R$/hr) cc (R$/kW-hr) Descricéo

11 602,3 3,677 18,04 0,1101 H20_quente_entrada
12 529,6 3,318 15,55 0,0974 H20_quente_saida
13 505,1 1,978 21,57 0,0845 H20 _fria_entrada
16 501,8 1,954 20,53 0,0799 H20O_fria_saida
17 77,5 1 5,049 0,0652 H20 gelada_entrada
18 1534 1,954 10,34 0,1317 H20_gelada_saida
19 0,1458 1 0 0 Ar_entrada_torre
20 0 0 0 0 Ar_saida_torre
21 1,371 1 0,1158 0,0845 Agua_repo

23 1,281 1 0 0 Ar_entrada MT
24 97,64 1 10,75 0,1101 Gas natural

25 72,64 3,677 2,175 0,1101 produtos_saida_ MT
26 0 0 0 0 produtos_saida REC

O custo exergético de um fluxo € igual a quantidade de Exergia necessaria para produzi-
lo. Assim, segundo os calculos na tabela anterior, precisa-se de 602,3 kW para produzir a
agua quente que entra no gerador do chiller, sendo seu custo exergético unitario de 3,677.

Do mesmo modo, pode observar-se que se precisa de 72,7 kW de agua quente liquida
para produzir 75,9 kW de agua gelada liquida.

O custo exergético dos gases rejeitados pela camara de combustdo da micro-turbina € de
72,64, sendo seu custo exergético unitario de 3,677. Daqui a importancia da utilizacdo para
aproveitar esta energia é converter-la em produto Util, neste caso, 4gua gelada de refrigeracao.

Para produzir energia elétrica encontra-se um valor de 0,4358 R$/kW-hr, portanto
qualquer valor acima desse, para as mesmas condicdes de operacdo, sera positivo para o
sistema.

A tabela 6.10 mostra um balanco monetario do investimento, representado os fluxos de
entrada e saida do sistema de cogeracéo, baseado da analise exergoeconomica.

Tabela 6.10. Balanco dos custos monetarios da unidade de cogeracdo.

Entrada Saida
Fluxo (R$/hr) (R$/ano)  Fluxo (R$/hr) (R$/ano)
17 5,049 40392 18 10,34 82720
19 0 0 20 0 0
21 0,1158 926,4 26 0 0
24 10,75 86000 Alternador 11,45 91600
23 0 0

Bomba Solucdo 0,000323 2,584
Ventilador 0,3479 2783,2
Bomba Torre  0,4194 3355,2
Investimento 511 40880

Total 21,79 174339 Total 21,79 174339
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Baseado na tabela 6.10 é possivel identificar todos os fluxos de entrada e saidas com
Seus respectivos custos monetarios, estes fazem um total de 174339 R$/ano. Como era de
esperar-se 0s custos monetarios de entrada e saida devem ser iguais para fechar o balango
econdmico.

O investimento realizado na unidade de cogeracéo, ap6s aplicado o fator de recuperacdo
de capital é dissolvido ao longo da vida da unidade. Este valor do investimento de 40880
R$/ano. Para interpretar os resultados obtidos, procura-se estudar outros cenérios aplicados ao
sistema de cogeracdo, e ver a variagdo dos custos de energia. Para isto foi simulado o numero
de anos do investimento, e as taxas de juros. As figuras 6.41 e 6.42 mostram esses resultados.

Custos monetario por unidade de exergia do alternador

1.2

0.8 \
0.6 \ cc_alt

\‘.._._._.4 cc_ele
0.4

cc (R$/kW-hr)

0.2

0 T T T T T T T T T
1 6 11 16 21 26 31 36 41 46 51
n (anos)
Figura 6.41. Custo monetario da energia elétrica produzida em funcéo do tempo de operagéo.

Pode-se observar que ao longo dos anos o custo monetario para produzir energia elétrica
é menor, tendo lucro minimo para um tempo de, aproximadamente 5 anos, e estabilizando-se,
ou seja, a variacdo € minina a partir de valores maiores ha 16 anos, portanto, a partir de 5 anos
0 sistema de cogeracdo é viavel para o0 empreendimento, ja que a energia elétrica produzida é
menor que a fornecida pela empresa de energia elétrica de Pernambuco. (Celpe). Este € o fato
principal para o uso de sistemas de cogeracdo que permitam gerar energia elétrica e energia de
refrigeracdo, aproveitando ao Maximo a capacidade de energia do combustivel, neste caso o
gas natural.

Seguidamente, a medida que aumenta a taxa de juros aplicada pelos bancos, o custo
monetario da energia elétrica tende a aumentar, ja que os custos sdo maiores. Isto € logico
sempre gque ndo exista um aumento na tarifa elétrica aplicada pela empresa de energia elétrica.
Neste caso & mais barato usar a energia elétrica fornecida pela mesma. E um fato que ao longo
dos anos, e dependendo da economia, esta tarifa elétrica ira aumentar significativamente,
portanto, é apropriado verificar a viabilidade econémica, levando em consideracdo a inflacéo
ao longo dos anos.
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Custo monetario exergético do alternador

- 0.52
H -
< 05 N
E /
& 048
g /
0.46

[ .
o
g f
s 0.44
3
2 042 -
cdl
<
8 0.4 T T T T
0.05 0.1 0.15 0.2 0.25 0.3

i (%)
Figura 6.42. Custo monetario da energia elétrica produzida em funcéo da taxa de juros.

Finalmente a figura 6.43 mostra a variacdo do custo monetario da energia elétrica para
cargas maiores de 80%. E importante verificar a carga a qual a producdo de energia elétrica é
viavel, para obter lucros que permitam o uso de cogeracéo total de nosso sistema.
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Figura 6.43. Custo monetéario da energia elétrica produzida em funcdo da carga da microturbina.

Pode observar-se que acima de 89 % da carga da microturbina, o sistema de cogeracao
produz beneficios, ja que permite produzir energia elétrica, tanto para os equipamentos, como
para a venda da mesma. Isto também é ligado ao fato da produgdo de agua gelada para o
processo de climatizacéo.
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8. CONCLUSOES

Foi desenvolvido o modelo computacional baseado na primeira e segunda Lei da
termodinamica para simular sistemas de refrigeragéo por absorc¢éo de simples efeito usando o
par brometo de litio — agua, obtendo resultados bem similares aos da literatura e os fornecidos
pelo fabricante. Esse modelo permitiu a simulagédo do funcionamento do chiller de absorgéo
de simples efeito do tipo WFC-SC10, e a influéncia de diversos parametros, como temperatura
dos circuitos de &gua quente, fria e gelada, variacdo da concentragcdo da solucdo e outros, no
rendimento do sistema (COP). Alem disso, 0 modelo do chiller de absorcao foi integrado a
um sistema de micro geracdo de energia, usando a cogeragdo ou reaproveitamento dos gases
de combustéo para o acionamento do chiller, realizando uma analise exergoeconomica com 0
objetivo de determinar os custos exergéeticos e monetarios do sistema, e avaliar a viabilidade
técnica do empreendimento mediante o custo de gerar energia elétrica e térmica de
climatizacdo.

O sistema permitiu a verificacdo da carga minima da micro-turbina, a qual a energia
liberada pelos gases da combustdo fosse a minima exigida pelo o chiller para seu
acionamento, determinando o COP do chiller em funcdo da condicdo de operacao do sistema
de micro geracdo de energia elétrica.

Os itens a seguir apresentam as conclusdes extraidas deste estudo.

e O modelo permitiu simular o Chiller de Absorgdo de simples efeito tipo WFS-SC10
com uma boa precisdo, obtendo resultados proximos dos fornecidos pelo fabricante,
com erros menores de 5%;

e O COP energético e exergético do chiller de absorcdo foi de 0,743 e 0,243
respectivamente, com uma temperatura de entrada da dgua quente ao gerador de 88
°C, e um temperatura da agua gelada de 6,799 °C, e uma temperatura da agua de
resfriamento da torre de 30,86 °C;

e Pode-se notar que a medida que aumenta a temperatura da dgua guente que entra ao
gerador, para os valores estabelecidos pelo fabricante, 0 COP aumenta ate atingir um
maximo de 0,743, e posteriormente diminui. Este fendmeno € devido ao aumento do
fluxo de calor no evaporador e gerador, aumentando em maior propor¢do o do
gerador;

e Dos resultados obtidos na analise exergética realizada ao sistema chiller de absorcéao e
torre de resfriamento, o0 componente que forneceu mais irreversibilidade foi a torre de
resfriamento com 4,808 kW (34%), devido a quantidade de calor rejeitado no
equipamento, e a bomba da solucdo de brometo de litio — 4gua foi o equipamento que
forneceu menor irreversibilidade com 0,00071 kW (menos de 1%), devido ao baixo
consumo de energia,;

e Em relagdo as eficiéncias exergéticas do sistema chiller e torre, o absorvedor
apresentou a maior eficiéncia exergética com 92,14%, sendo a valvula do refrigerante
0 componente que forneceu a menor eficiéncia com 12,5%;

e Referente ao sistema integrado de cogeracdo, o equipamento que forneceu mais
irreversibilidade foi a micro-turbina com 76% do total, devido as rea¢des quimicas que
ocorrem na camara de combustdo, as eficiéncias do compressor e turbina, além de
perda de carga ao longo da micro-turbina, sendo o chiller de absorcdo o equipamento
de menor irreversibilidade com 3%, devido a que opera a pressdes baixas, menores a
atmosférica;
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e Em referéncia ao sistema de cogeracdo, a eficiéncia energética permitiu verificar que o
reaproveitamento dos gases da combustdo para acionar o chiller de absor¢do é uma
tecnologia viavel para produzir dgua gelada sob o ponto de vista energético.

e O custo monetario exergético de produzir energia elétrica foi de 0,4358 R$/kW-hr o
que representa um total de producdo de 91600 R$/ano. Outro produto gerado no
sistema foi a 4gua gelada sendo seu custo liquido monetério de 0,06655 R$/KW-hr.

e Ao longo dos anos o custo monetario para produzir energia elétrica € menor, tendo
lucro minimo para um tempo de, aproximadamente 5 anos, para o qual o sistema de
cogeracdo é viavel para o empreendimento, j& que a energia elétrica produzida é
menor que a fornecida pela empresa de energia elétrica de Pernambuco. (Celpe).
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SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS
Em referencias as recomendacdes e sugestdes para trabalhos futuros tém-se:

¢ Validacdo do modelo mediante dados experimentais, usando o sistema de cogeracao;

e Inclusdo de uma sub-rotina que permita a simulacdo do chiller de absorcéo para
queima direta, ou seja, com camara de combustdo interna do gerador do chiller;

e Inclusdo da energia solar no sistema de cogera¢do, como fonte primaria de energia
térmica, e verificar a viabilidade econdmica total do sistema. Deve ser estudada a
possibilidade de usar a energia solar por médio de coletores solares, mediante um
sistema automatico de controle;

e Realizar um estudo para a otimizacdo do sistema de cogeracdo, usando a andlise
exergoecondmica;

e Elaboracdo de um programa computacional de chiller de absor¢éo de simples, duplo e
triple efeito, no regime transitorio, que possa verificar o comportamento do sistema de
cogeracdo instalado no laboratério Cogencasa.
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DADOS TECNICOS DA MICROTURBINA CAPSTONE

Fuel Gas Specifications

> TEMPERATUR 50 122

MAXIMUM ¥

(HHV

nAAAAA\\\ V

CONFIGURATION

PARAMETER

RATED QuTPUT
(+/- TEW)

MODEL 330
RECUPERATED
GASEOUS FUEL @
379 kPa (55 psiG)

30

MODEL 330
RECUPERATED
GASEOUS FUEL @
103 kPa (15 PaIG)

29

MoODEL 330
RECUPERATED
GASEOUS FUEL @
34 kPa (5 PSIG)

28

MODEL 330
RECUPERATED
LiQuip FUEL @
35 kPa (5 psiG)

29

MODEL 330
SIMPLE CYCLE
GASEOUS FUEL @
379 kPa (55 paiG)

THERMAL EFFICIENCY
(+/- 2%)

27

26

26

26

°C ()

FUEL FLOW 443,000 (420,000) 443,000 (420,000) 443,000 (420,000) | 422,000 (400,000) | 844,000 (800,000)
kJ (Btu)/ HR

HeAT RATE 13,300 (12,600) 13,700 (13,000) 14,100 (13,400) 14,000 (13,200) 25,300 (24,000)
kJ (Btu) KWh, LHV

EXHAUST TEMPERATURE 260 (500) 260 (500) 260 (500) 260 (500) 518 (965)

ExHAUST HEAT ENERGY
KJ (BTU) /HR, LHV

305,000 (290,000)

305,000 (290,000)

305,000 (290,000)

305,000 (290,000)

720,000 (680,000)

EXHAUST EMISSIONS <9 <9 <9 <35 <35
NO, PPMV
Model 330 High Pressure Gaseous Fuel
Degrees Celsius
20 -15 -10 5 0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
2 L"‘*‘t)\_( K
Ll {} {3 { } {} {} { E]-.___{ )\(
20 L"""El-..______[ )‘“"‘"25
E ]\?\ a
25 | 1-..\_[ 24 g
k\(j
10 == Net Power 22
== Thermal Efficiency
5 20
] 18
-4 5 14 23 32 M 50 59 68 77 86 95 104 113 122
Degrees Fahrenheit

128



ESPECIFICACOES DO CHILLER DE ABSORCAO TIPO WFC-SC10 (YAZAKY)

Evaporador (EVA)
Temperatura de entrada da agua gelada [°C] 12,5
Temperatura de saida da agua gelada [°C] 7
Perda de carga no evaporador [Kpa] 55,85
Pressdo maxima de operacao [Kpa] 588,1
Capacidade nominal de refrigeracdo [KW] 35,2
Condensador (CON)
Temperatura de entrada da dgua da torre de resfriamento [°C] 35
Temperatura de saida da agua da torre de resfriamento [°C] 31
Perda de carga do condensador (Con) [Kpa] 84,81
Pressdo maxima de operacao [Kpa] 588,1
Calor rejeitado [KW] 85,48
Gerador (GE)
Temperatura de entrada da agua quente (Intervalo entre 70 — 95) [°C] 88
Temperatura de saida da agua da quente [°C] 83
Perda de carga do gerador [Kpa] 90,32
Pressdo maxima de operacdo [Kpa] 588,1
Calor absorvido (Subministrado ao chiller) [KW] 50,28
_ _Potféncia consumida pelo ch_iller 0.21
(ndo inclui o sistema de bombas e ventiladores) [KW] ’
Controles Liga — desliga
Peso do chiller (vazio) [Kg] 500
Peso do chiller (operando) [Kg] 604
Largura do chiller [mm] 760
Profundidade [mm] 970
Altura (Com nivelamento) [mm] 1900 1920
Ruido [dB]
Diametro da tubulac6es do circuito da agua gelada [mm] 40
Diametro da tubulac6es do circuito da agua de resfriamento [mm] 50
Diametro da tubulacdes do circuito da agua quente [mm] 40
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