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Resumo

CANTARUTTI, B. R. (2011), Analise Teorico-Experimental de um Sistema de greaicao
por Absorcéo de Simples Efeito UtilizandgOHLIBr, Itajuba, 116p. Dissertacéo
(Mestrado em Converséao de Energia) — InstitutortgeBharia Mecanica, Universidade

Federal de Itajuba.

Os sistemas de refrigeracao por absorcdo de vaposé tornado atrativo, entre outros
motivos, por apresentarem reduzido consumo de ienelgjrica e também por apresentarem
baixo impacto ambiental, devido ao tipo de fluiddrigerante utilizado. Outra vantagem
importante é a possibilidade de trabalhar com #die calor a temperaturas relativamente
baixas, tais como, energia solar, gases de exapsi@eniente de tecnologias de conversao
de energia (cogeracao) e energia geotérmica. Asaledrico-experimentais do desempenho
de sistemas de refrigeracéo por absorcao, tants,@elLiBr, quanto os de NEHH,O, tem
sido realizados por varios autores, entretanto @rnparte destes estudos ndo apresenta a
validacdo do modelo utilizando dados experimentiiste trabalho tem como objetivo
desenvolver um modelo termodinamico para avalialesempenho de um sistema de
absorgcéo de simples efeito utilizandgCHLiIBr, operando em carga parcial. Para validacao
do modelo, dados experimentais serdo utilizadasrgarados com os dados obtidos a partir

da simulacao do sistema.

Palavras-chave
Modelo termodinamico, chiller por absor¢cédo, anakseerimental, KD-LiBr, carga

parcial



Abstract

CANTARUTTI, B. R. (2011), Theoretical-Experimental evaluation of a Single eEff
Absorption Refrigeration Systems UsingCHLiBr, Itajuba, 116p. MSc. Dissertation
(Master in Energy Conversion) — Mechanical Engimgeinstitute, Federal University
of Itajuba.

Nowadays the absorption refrigeration systems ap®mining more attractive, mainly
because these systems have a low consume of @lgcamd also have a low environmental
impact, due to the refrigerant fluid used. Anotimportant advantage is the possibility of
use of low-grade energies sources, such as sokstewheat discharged from industrial
processes (cogeneration) and geothermal energyrdwidp cooling. Theoretical and
experimental analyses of absorption refrigeratigstesns, using pO-LiBr and NH-H,O as
a working fluid, have been accomplished by seveuathors, however most of these
theoretical studies doesn't present a validatiorthef models develop, using experimental
data. The main goal of this work is to present errtfodynamic model of a single effect
absorption refrigeration system usingQHLIBr to evaluate its performance when operating
at part load conditions. To validate its model, esxpental data’s will be analyzed and
compared with the one’s obtained by the model sysienulation.

Keywords:

Thermodynamic model, absorption chiller, experiméavaluation,H,O-LiBr, part
load.
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Capitulo 1

INTRODUCAO

A procura por alternativas de geracdo de energia sendo a ténica no atual cenério
nacional e internacional, quando se discute a si&lz@le de se possuir energia confiavel,
limpa, de rapida instalacdo e segura. No entantmp®rtante ressaltar a dificuldade de
transmissdo de energia elétrica a todas as distaeggdes do Brasil, onde dificuldades de
acesso e falta de recursos deixam ainda variosd&ida sem esse beneficio, o que

compromete sua integracao social, prejudicandabdgule de vida.

No Brasil 81 % da oferta total de energia elétsgéa assegurados por grandes centrais
hidroelétricas instaladas distantes dos centroxaesumo. A implementacdo de novas
alternativas de geracéo de eletricidade deve cerssidjuestdes diversas como: distribuicdo
geografica de producdo, confiabilidade e flexilasitids de operacéo, disponibilidade e precos
de combustiveis, prazos de instalacdo e construcéndicdes de financiamentos e
licenciamento ambientais. Ha que se consideraraamdtendimento das necessidades de
comunidades distantes e, em alguns casos, isaladagdes de transmissao e distribuicao de
eletricidade (Lora e Haddad, 2006).

Um exemplo desta dependéncia de geracdo de alatieide grande porte foi
presenciado recentemente no apagéo ocorrido nio idicano de 2010, quando parte das
regides sul, sudeste e centro oeste ficaram senNizia 04/02/2010 houve recordes de
demanda instantdnea no SIN (Sistema Interligado ioNal e nos Subsistemas
Sudeste/Centro-Oeste, Sul e Norte, atingindo 70.884 as 14h49min. Os recordes
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ocorreram devido a elevacdo da temperatura no guagsatingiu 36 °C no SE, 35 °C no Sul,

34 °C no Norte e 32 °C no Nordeste (Boletim deaagpecial — ONS, 2010).

Estudos recentes revelam que de 37 a 60 % dodetahergia elétrica consumida em

edificios comerciais sdo devido ao sistema de cardimento de ar (Zhou, 2007).

Por outro lado, o impacto ambiental causado petacente demanda de refrigeracéo
esta se transformando numa constante preocupacac@aunidade cientifica. De acordo
com dados fornecidos pelo Banco Mundial refereat2806, a geracdo e uso de energia nos
paises de economia desenvolvida ou emergente,deguotocolo de Kioto, sdo responsaveis
por 86,6 % da emissédo total de gases de efeitdaestaomparado a indices de 1990, esta
emissao cresceu 24,2 % nesses paises. Para dstssgianderem as metas estabelecidas no
Protocolo de Kioto sera necessaria uma reducamigess de emissdes de 2006 em cerca de

30 %, o que impacta fortemente na questédo eneag&entas, 2009).

Somados estes fatores, as tecnologias envolvesigonsis de refrigeracéo por absorgcao
de vapor tornaram-se bastante atrativos ndo apmragpresentarem reduzido consumo de
eletricidade mas também por serem adaptaveis engistde cogeracdo de pequena escala,

sendo desta forma utilizaveis em comunidades afastde dificil acesso.

Os sistemas de refrigeragdo por absorcdo possuera poncipal fonte de energia o
calor, a temperaturas relativamente baixas. Edee pade ser fornecido pela queima de um
combustivel, como o gas natural, ou pelo calodtedide um determinado processo, como
em turbinas a gés e instalacdes que utilizam vdpoégua, tornando estes sistemas uma

alternativa para os sistemas de cogeragéao.

Outra grande vantagem determinante destes sist@masncionada anteriormente, esta
relacionada ao seu reduzido consumo de energréicaldevando em consideracao que, nos
setores publicos e comerciais do pais, os mai@eptuais de consumo de energia elétrica
nas edificacbes s&o o0s sistemas de iluminagdo reatdacao artificial. Apenas o
condicionamento ambiental representa 48% da eneigisica consumida nestes setores
(Geller, 1992 apud Westphal, 2002).

Medidas para reducdo do consumo de energia eléokaistemas de refrigeragdo para
uma edificagdo envolvem desde o projeto arquitetdrdo prédio até o aprimoramento
tecnolégico dos sistemas de controle dos equipamefistes fatos, somados aos esforcos

para a reducédo da emissdo de fluidos frigorifi@edenados na atmosfera, tém levado ao
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aprimoramento tecnolégico dos sistemas de refrigerapor absorcdo de vapor e,

consequentemente, ao aumento da sua utilizacdoodagdo de ffio”, especialmente em

sistemas de condicionamento de ar.

A producdo combinada de energia elétrica e térmp@a uso local contribui para a
lucratividade das plantas de geracdo, pelo fatoaplesentar eficiéncias elevadas, por
aproveitar o calor residual de um determinado @®me Estes sistemas, denominados
sistemas de cogeracdo, sdo uma alternativa eBcipata o0 aproveitamento da energia
priméria disponivel, podendo esta energia ser piewge da queima de um combustivel,

como derivados de petrdleo, gas natural, carvdm@uoassa.

Os sistemas de cogeracdo apresentam uma econorseigerda primaria, um menor
impacto ambiental, principalmente quando € utilizgds natural, que apresenta um menor
nivel de poluicdo atmosférica. Apresentam tambéntagens econdmicas, pois 0s custos
energéticos destas instalacdes sdo menores dosgdasoinstalagbes convencionais, que

realize as mesmas funcoes.

Estas vantagens, entretanto, apresentam signifipeatacco quando sdo avaliados os
investimentos em equipamentos de cogeracdo e apades estudos de viabilidade, pois
além da economia com 0s gastos energéticos, deversg#derar também o custo do

investimento com os equipamentos (Noguetral.,, 2004).

Segundo BEN — Balanco Energético Nacional (2008feea de gas natural apresentou
um crescimento de 1% em sua participacdo na matemética nacional, atingindo 10,3% no
ano de 2008 em relacdo a oferta total energéticaluB®s da cana-de-acucar (etanol, bagaco,
caldo e melagco para fins energéticos) também araplissua fatia na matriz, para 16,4%,
crescendo meio ponto percentual em relacdo a Zf.isso, a cana-de-agucar consolidou a
segunda posicdo entre as principais fontes de ianprignaria no Brasil, atras apenas do
petroleo e seus derivados. Ja a energia hidragiea sua participacdo na matriz energética
reduzida em mais de um ponto percentual, refletasdoondi¢cdes hidroldgicas observadas no
inicio de 2008, que impuseram esquemas operatitestados a manter niveis estratégicos

de armazenamento nos reservatorios do pais.

Na Figura 1.1 abaixo, indica o0 aumento ou redugimfdrta interna de energia das
fontes renovaveis e nao renovaveis matriz eneggéacional do ano de 2008 em relacdo ao
de 2007.



3,7% Petroéleo e Derivados
16,9% Gas Natural
9,5 0 Carvdo Mineral e Derivados
13,19% Urénio [USOS] e Derivados
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2,2% Lenha e Carvao Vegetal

9,1 % Produtos da Cana-de-acucar

14,5% Qutras Renovaveis
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Figura 1.1 — Oferta interna de energia no BrasdNB2009).

1.1 Objetivo do Trabalho

O objetivo fundamental deste trabalho é realizaa wmalise tedrico-experimental de
um chiller de absorcdo de queima indireta com wdlue trabalho BD-LiBr. Esta analise
visa principalmente o funcionamento deste equipémnem condi¢cdes de carga parcial de

operacao, ou seja, fora da condicdo nominal defor.oj

Para isto foram avaliados diferentes pontos deaggerdo chiller tracando perfis de
comportamento para cargas parciais, as quais folatirdas com a variagao das vazbes e
temperaturas de entrada de agua gelada, quentecendensacdo. Com esses parametros
alcancando o estado estacionario, cada combinadiadualiza uma condicdo de trabalho

especifica.

Para validagdo do modelo desenvolvido os resultapgieessentados pela simulacdo seréo
comparados com 0s obtidos experimentalmente nesag8es existentes no Laboratério do
NEST (Nucleo de Exceléncia de Geracdo Termelégribastribida), pertencente ao Instituto

de Engenharia Mecéanica da Universidade Federabpda.



1.2 Motivagéo do Trabalho

Considerando os fatos descritos anteriormentecipaimente o que se diz respeito a
dependéncia da matriz energética brasileira eng&ela producdo de energia por grandes
centrais hidrelétricas e pela necessidade de redi@@onsumo de eletricidade e reducéo das
emissbes dos gases contribuinte para o efeitoagstéd fatores importantes que levam ao
estudo de sistemas de refrigeracdo por absorcawapler, visto que, estes sistemas séo
vantajosos, principalmente pelo reduzido consumceld&icidade e pela possibilidade de
serem acoplados em centrais de cogeragcdo, ondeodaezpfrio” a partir dos gases de

exaustdo de uma microturbina por exemplo.

Além disto, € importante também, analisar os siatede refrigeracdo em condicfes de
carga parcial de operagdo. Tendo em vista que hoenge os sistemas de refrigeracédo sao
dimensionados para atender uma determinada deni@maigaa. Entretanto, € comum que 0s
equipamentos operem em maior parte do tempo era pargial ao invés da carga nominal.

A modelagem matematica de sistemas de refrigenagb@absorcdo € uma importante
ferramenta para avaliacdo do comportamento doensast para diversas condi¢coes de
funcionamento. Com resultados de simulagfes éymsigterminar a configuracao 6tima do
sistema para uma operacdo em regime permanentermiente, possibilitando também o

desenvolvimento de sistemas de controle dos coempes ou da instalacdo completa.

1.3 Conteudo dos Capitulos

Neste item serd efetuada uma descricdo sucinta cdp#tulos deste trabalho,

relacionando os principais topicos abordados era natddeles.

O Capitulo 1 apresenta uma abordagem do assuntuestéo, no caso, 0s sistemas de
refrigeracdo por absorcdo de vapor, dando uma \gefial da importancia do uso desta

tecnologia tendo em vista o cenario energéticoomadi

Na parte da Revisdo da Literatura, no Capituldg,istroduzidos conceitos a respeito

dos sistemas de refrigeracdo por absorcdo de vapanto as suas caracteristicas de
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funcionamento, configuracdes, vantagens e desvamtaglém de estudos relacionados a

analise tedrica e experimentais para diferenteBgroactes destes sistemas.

O objetivo do Capitulo 3 € descrever o modelo teim@mico desenvolvido para
simular o comportamento do sistema de refrigergg@oabsorcdo de simples efeito em
condicbes parciais de operacdo. Neste capitulo éamlserdo indicados todas as

simplificacfes e consideracdes feitas para a edghordo modelo.

No Capitulo 4 sédo apresentados os dados experimeaitados a partir dos ensaios
realizados no sistema de refrigeracdo por absodedsimples efeito, usando,®FLiBr,
instalado no laboratério do Instituto de Engenhdiecanica da Universidade Federal de
Itajuba. Ressaltando que o foco principal da améisperimental € o comportamento do
chiller de absorcdo de queima indireta d®HLiBr em carga parcial. Este comportamento
sera analisado através da variacdo de dados delantais como, temperatura e vazao dos
circuitos de agua gelada, quente e de condenss€fdp tracadas curvas de capacidade e

desempenho.

No Capitulo 5 sdo apresentados os resultados ebtalopartir da simulacéo
computacional. Os resultados sdo comparados codadss experimentais, 0s quais estao
indicados no Capitulo 4.

No Capitulo 6 sdo tracadas as conclusdes destdoestulistadas sugestdes para
trabalhos futuros. Além destes capitulos, no faltrabalho estdo apresentados o modelo
matematico desenvolvido em MatLABApéndice A) e as funces desenvolvidas para o
calculo das propriedades termodinamicas da solacdo refrigerante (Apéndice B). Além
disto, também sdo encontrados ao final do trabadocalculos referentes aos erros de
medi¢cdes provenientes dos instrumentos de medigitadios durante os testes (Apéndice
C).



Capitulo 2

REVISAO DA LITERATURA

Os primeiros estudos téoricos sobre refrigeracéo ghsorcao foram relizados por
NAIRN, em 1777, segundo Costa (1985) tendo o primegfrigerador residencial sendo

construido em 1823, por Ferdinad Carré.

Em 1859, Ferdinand Carré desenvolveu, nos Estadoslot]l um sistema de
refrigeracdo por absor¢cdo com agua e amonia candanftle trabalho, registrando a patente
no ano seguinte. Maquinas baseadas nesta patemat® fosadas para produzir gelo e

armazenamento de alimentos.

Na década de 1950, um sistema utilizando o bromettitio e &gua como fluido de
trabalho foi criado para aplica¢des industriaisid®s anos depois, um sistema de absorcao de
duplo efeito foi criado e comecou a ser utilizadmo um padrao industrial para sistemas de

refrigeracdo com alto desempenho (Srikh&tral, 2001).



2.1 REFRIGERACAO POR ABSORCAO

2.1.1 Principio Basico de Funcionamento

Os sistemas de refrigeracao por absorcao utilizava fonte de calor para produzir o
efeito de refrigeracéo. Nestes sistemas o refigerabsorve o calor a uma baixa temperatura
e pressao durante a evaporacdo. O vapor do refnigeé absorvido drfo” por uma solucao.
Posteriormente, esta solugédo é aquecida separandmeante o refrigerante, o qual ira liberar
o calor a uma alta temperatura e pressdo duraatecsulensacao.

A Figura 2.1 representa um esquema dos compongritespais de um ciclo basico de
refrigeracdo por absorcdo. Este componentes s&icab@ente, um evaporador onde ira
ocorrer a vaporizacdo do refrigerante. Posteriotejam absorvedor, ocorrerd a mistura do

vapor de refrigerante com a solucéo, que contegdparcela deste refrigerante ja diluido.

Esta solucdo binaria, por meio de uma bomba, &pgmatada até o gerador, onde sera
aquecida e o fluido mais volatil da solucéo, nmaasgefrigerante, sera evaporado. O vapor do
refrigerante a alta pressé@o ira para o condensawe retornard a sua fase liquida
completando o ciclo de refrigeracdo. A solucdo eatrada é retornada para o absorvedor.
Para manter a diferenca de presséo entre o gezaml@bsorvedor é utilizado um dispositivo

de expanséo no retorno da solugcédo ao absorvedor.

Condensador Solugdo de LiBr

concentrada

Gerador
Agua de
condensagdo

' Agua
— (refrigerante)

Fonte de calor

Agua de
condensagdo

Solugdo diluida

O

Bomba de solugdo

Refrigerante
vaporizado

Figura 2.1 — Esquema de um sistema de refrigea@aabsorcao.
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Um trocador intermediério é inserido entre o absdov e o0 gerador para ocasionar um

melhor aproveitamento da solucdo quente que rettwrgerador. Este trocador regenerativo

reduz a demanda de calor no gerador melhorandoi@neia do sistema.

O sistemas de absorcdo podem ser utilizados eroagpés de resfriamento, como
bomba de calor para aquecimento e como transfomeaalor por absor¢édo, nos casos
onde sdo necessarios fornecer um fluxo de caloma temperatura acima da qual foi

fornecida no gerador (Gordon e Ng, 2000).

2.1.2 Ciclo por Absorgéao x Ciclo por Compresséao

O ciclo de refrigeracdo por absor¢cdo de vapor élasirao ciclo de refrigeracdo por
compressao de vapor, diferenciando principalmeme@mo o vapor de baixa pressdo que
sai do evaporador é convertido em vapor de altssfeao entrar no condensador. No lugar
do trabalho mecanico do compressor é utilizado gietermica como forca motriz do
sistema, substituindo o compressor por um conjdettvocadores (gerador-absorvedor) em se

tratando dos componentes principais (Gordon e B@OR

Mesmo apresentando um maior consumo de energiaicgrestes sistemas sao
vantajosos por operarem com baixo consumo de enelgfrica, o qual pode chegar em torno

de 1 a 4% do consumo de energia elétrica do chidlerompressao (Venturini, 2006).

O coeficiente de performance (COP) dos sistemasapsor¢cdo € aparentenmente
inferior aos dos sistemas de compressao corresptndesta inferioridade decorrre do
processo de absorcéo levando a geracdo de enthaiate a conversao de energia térmica.
Para o COP dos chillers de compressdo ndo é comd@d@ entropia da energia elétrica
fornecida para a compressao do vapor. Caso canwd@OP do sistema de absorcéo seria

comparavel com o COP do sistema de compressaod@ertig, 2000).

Os sistemas de refrigeracdo por absorcdo apresepuapnas partes internas moveis
garantindo um funcionamento silencioso e sem vidmscUtilizam refrigerantes com baixo
potencial de agressdo a camada de ozdnio e babemg de aquecimento global e se
adaptam bem as variagcbes de carga (até 10% da caégama, aproximadamente)

apresentando um rendimento crescente com a redagéarga (Venturini, 2006).
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Fisicamente, os equipamentos de refrigeracdo psorgdio sdo maiores e mais

pesados e apresentam um custo elevado comparasisterna de compressao, chegando até
trés vezes o custo do equipamento de refrigeragdoc@mpressao. E por apresentarem
também uma alta taxa de rejeicdo de calor, neaessié torres de resfriamentos maiores, se
comparados aos chillers de compressédo de vaporedenancapacidade (Venturiat al,
2006).

2.2 CLASSIFICACAO DOS SISTEMAS DE REFRIGERACAO
POR ABSORCAO

Os sistemas de refrigeracdo por absorcédo estdoveadaais difundidos, e apresentam
diferentes configuracdes quanto ao fluido de trahalnimero de estagios, tipo de
acionamento do sistema, sendo contruidos desdemasjunidades até grandes unidades com
capacidades de 1000 TR.

O fluxograma da Figura 2.2, mostra como pode sédida a classificacdo dos sistemas

de absorcao de vapor encontrados hoje em dia.

CLASSIFICACAO
SOLUGAO CONFIGURACAO ACIONAMENTO
[ | [ | [ |
_ SIMPLES DUPLO QUEIMA QUEIMA
H20-LiBr NHsH20 ” EFEITO EFEITO _‘ DIRETA INDIRETA
UMA DUAS -
CARCACA CARCACA SERIE PARALELO
[ * |
DUAS TRES
CARCACA CARCAGCA

Figura 2.2 — Fluxograma de classficacdo dos chitlerabsorcéo.
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Nos itens a seguir estao descritos os tipos densast de refrigeracdo por absorcéao de

vapor em relacdo ao tipo de solucao utilizada,rdigracdo do sistema e de acordo com o

tipo de acionamento, conforme classificacdo moatredFigura 2.2.

2.2.1 Solucao

Os sistemas de absor¢cdo de vapor utilizam nao spenefrigerante em seu sistema.
Também € utilizado uma susbstancia absorvente, dommencionado anteriormente. As
propriedades dos fluidos de trabalho (refrigerabsdrvente) dos sistemas de absorcdo sao

importantes pois tém influéncia significativa nafpmance e eficiéncia desses sistemas.

Estes fluidos devem atender a algumas caractedsticomo por exemplo, serem
sollveis para faixas de temperaturas em que opeayaimjcamente estaveis, ndo toxicos e

nao explosivos (Srikhirin, 2001).

Em adicéo a estas caracteristicas, a diferencawko ple ebulicdo do refrigerante com
0 ponto de ebulicdo da solugédo deve ser a mai@iy@spara obter uma maior pureza na
entrada do condensador. O refrigerante deve passuglevado calor latente de vaporizacao

afim de manter a vazao da solugéo entre o geraalos@vedor a minima possivel.

Em relacdo as propriedades de transporte estemdguesentar condutividade térmica
e viscosidade favoravel. Uma baixa viscosidade egemplo, promove uma melhor troca de

calor e massa e reduz a poténica de bombeamento.

O absorvente deve ter uma baixa volatilidade pae @ vapor que sai do gerador
contenha o minimo de absorvente possivel para umhom desempenho do sistema
(ASHRAE Handbook, 2009).

Os fluidos de trabalho mais encontrados em chill¥sabsorgdo sdao as misturas
binarias de agua — brometo de litioQHLiIBr) e amonia — agua (NFH20) e sédo atualmente
0s que apresentam a melhor combinacdo das progeedaara diversas aplicacdes tipicas
(ASHRAE Handbook, 2009). Nos equipamentos em quéligado a solucdo ¥D-LiBr, a
agua é o refrigerante e o brometo de litio o alesdey ao contrario do ciclo de MH>O no

qual a amonia é o refrigerante e a agua o abservent



12
O sistema de absorcéo que utiliza a solugao,@eltBr fica restrito a aplicacdes em

que a temperatura do refrigerante esteja acim&mpdratura de congelamento da agua (0
°C), desta forma a temperatura da solucdo nao sewénfeiror a 5 °C, para ndo ocorrer

congelamento do refrigerante e danificar o equipaan@sordon e Ng, 2000).

Assim, em aplicacbes de condicionamento de ar @aréorto, € mais comum utilizar
chiller com solucdo de J@-LiBr. Os sistemas de NHH,O sdo mais comuns quando

temperaturas do refrigerante abaixo de 0 °C saceratps.

Em unidades de grande capacidade normalmentezaddtilo ciclo de refrigeracdo por
absorcdo com #D-LiBr. A solucdo NH-H,O é utilizado em sistemas de refrigeragdo por
absorcéo de pequena capacidade com queima digetautiizados tambem em sistemas de
grande capacidade o qual atende processos indus@ecificos, que requerdrio de baixa

temperatura (Venturiret al, 2006).

Os sistemas deB-LiBr trabalham a pressdes abaixo da atmosfégiegresentam um
porte maior devido ao baixo volume especifico dpova uma maior complexidade em sua
construcdo, para manter um perfeito estancamentdrgioalhar a alto vacuo. Uma outra
desvantagem desta solugéo é a sua alta viscosajaegr de que, alcodis com elevada massa
molecular relativa podem melhorar a absorcdo. @rr@rojeto do equipamento e aditivos
utilizados podem superar estas desvantagens (ASHiR&Ebook, 2009).

No chiller de absorcdo de simples efeito analisaekte trabalho foi utilizado alcool
isooctilico durante os ensaios para melhorar doef#® absorcdo do absorvente. O alcool
isooctilico é uma substancia insoluvél em aguassyielevada massa molecular, diminuindo
portanto a tensdo superficial da solucéo. Entretargxcesso deste alcool pode formar lodo

no trocador de calor podendo reduzir a performaoecequipamento.

A utilizagao da solugéo N§H,O em sistemas de absorcdo deve ser sempre cuidadosa
As propriedades da amonia e os aspectos de segutamem ser sempre considerados, pois
altas dosagens de exposicdo a ambnia podem dey & de ser inflamavel e explosiva na
faixa de 16 até 25% em volume (IPCS, 1990 apuddBere2007).

Por apresentar um absorvente volatil (Agua) oemsas que trabalham com BH,O
necessitam de uma coluna de retificagdo, pois orvd@ amoénia produzido no gerador tera
uma certa quantidade de agua, que pode ser prgjudiica 0 desempenho do sistema. Para

evitar esta perda de desempenho é utilizada ummaale retificacdo no gerador, a qual
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possibilita obter uma melhor pureza de vapor dergeméntrando no condensador. Um

esquema da coluna de retificacdo e gerador esesmyado na Figura 2.3 abaixo.

Amdnia vapor ; ]
Amania liguida

Bomba de
Colunade | .. e recrculacao
retificagao

“apor
dguasamidnia

GERADOR

Concentracdo intermediaria

de absorvente

Solucao diluida em
absorvente (fraca em agua)

Solugdo concentrada em
absorvente (forte em agua)

Figura 2.3 — Coluna de retificacao e gerador desistema agua-amonia (Dorgenal.,, 2005
apud Bereche, 2007).

Ja os ciclos que utilizam 0,8-LiBr sdo vantajosos nesse sentido, pois o brometo
litio € uma substancia ndo volatil ndo necessitatelama coluna de retificagdo. Entretanto,
esta solucao tendem a se solidificar a baixas tetyas, existindo a possibilidade de ocorrer
cristalizacdo do brometo de litio. Esta cristalé@ma@ode ser ocasionada devido a elevada
concentracdo da solucdo ou a redugédo excessieaneetatura da mesma. Esta cristalizagéo
normalmente ocorre na solugcéo que deixa o geradtes de sua entrada no absorvedor (Liao
e Radermacher, 2007).

A faixa de temperatura de operacao e concentragé&mwldcado de $D-LiBr, na qual

pode ocorrer a cristalizacéo, esta indicada naralag da Figura 2.4.
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Figura 2.4 — Diagrama de entalpia-concentracéo iggal iBr (ASHRAE Handbook, 2006).

Existe um esforco por uma procura de inibidorescoleosdo para que sistemas de
brometo de litio consigam operar a temperaturaiuli@ de calor mais elevadas. Misturas
agquosa de sais de nitrato possuem boas propriedadésmperaturas elevadas e estdo sendo
utilizadas com inibidores de corrosdo para esgtsmas (ASHRAE Handbook, 2006).

Diversos fluidos de trabalho sdo sugeridos naalitea. Segundo Srikhirin (2001),

existem em torno de 40 compostos de refrigeran?®) @ompostos absorventes disponiveis.

Alguns destes fluidos de trabalho estudados baseamem refrigerantes
clorofluorocarbonatados. Os refrigerantes R22 e p@isuem uma favoravel solubilidade
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com compostos organicos da mesma forma que a mitdae a amonia. Glicois organicos,

algumas amidas, ésteres, entre outros, cumpremeg@semmentos para serem bons
absorventes (Srikhirin, 2001).

Entretanto, com a reducéo da emisséo de gasesroumcam o efeito estufa, exigida
pelo Protocolo de Kioto, os refrigerantes R22 e,Ri2ixardo de ser produzidos.

Outra solucao bem utilizada € a amonia, agua edpaio, onde o hidrogénio € um gas
inerte que € utilizado para equilibrar as parteprégsao baixa e alta do sistema, eliminando
do sistema a bomba da solucdo. Este sistema € dbateaciclo de absorcdo por difuséo
(Herold et al., 1992 apud ASHRAE Handbook, 2006).

O ciclo de absorcédo por difusdo funciona basead@rmzipio definido pela lei de
Dalton, segundo a qual a presséo total de uma maidiigases e vapores € igual a soma das
pressdes parciais exercidas por cada um dos gasespores da mistura. Esse sistema foi
inventado em 1922 por Platem e Munters e posteentepatenteado pela Electrolux, que
difundiu o sistema pelo mundo (Heratal., 1995).

2.2.2 Configuracao do Sistema

Os sistemas de refrigeracao por absorcao de vagisrancontrados nos fabricantes sao
de simples e duplo efeito. Os sistemas de absae&oplo efeito ainda se encontram em
aperfeicoamento para uso comercial. O numero dgiestindica a quantidade de vezes em

que o calor da fonte quente é aproveitado.

Os ciclos de simples efeito utilizam a energia téanuma vez e apenas um gerador €
necessario para a separacdo do vapor de refrigetargolucéo. Ja nos ciclos de duplo efeito
o calor é aproveitado duas vezes em geradoresitdstiO vapor de refrigerante de alta
pressdo produzido no gerador do primeiro estagomrelensado e o calor presente neste
condensado é aproveitado no gerador de baixa prges@uzindo vapor de refrigerante pela

segunda vez.

O trocador de calor entre o primeiro e segundogestado gerador recupera
aproximadamente duas vezes a quantidade de vapefrigerante comparado com o ciclo de
um estagio, podendo assim, alcancar coeficienteped®ermance até duas vezes maiores
(ASHRAE Handbook, 2006).
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Valores de caracteristicas tipicas de funcionamdagochillers de simples e duplo

efeito de HO-LiBr com queima indireta sdo encontrados na TeaBdl.

Tabela 2.1 — Caracteristicas tipicas de funcion&mgara chiller de simples e duplo efeito de
gueima indireta de #D-LiBr (ASHRAE Handbook, 2006).

Simples efeito Duplo efeito
Presséo de entrada do vapor 60 a 80 kPa 790 kPa
Consumo de vapor (por KW de refrigeragao) 1,48 4 kY 0,78 a 0,81 kw
COP 0,70 a 0,80 11al2
Temperatura de entrada de 4gua quente 115a182°C 188 °C
Fluxo de calor no gerador (por kW de refrigeragdo) ,51h 1,54 kW * 0,83 kW
Temperatura de entrada de 4gua de condensacao 30°C 0°C 3
Vazao de agua de condensacao (por kW de refrigiracd 0,2340 m3/H ** 0,234 a 0,288 m3/h
Temperatura de saida de agua gelada 6,7 °C 7°C
Vazao de agua gelada (por kW de refrigeracao) 0,bBa8* ** * 0,1548 m3/h
Energia elétrica (por kW de refrigeracéo) 3allw alldw
Tapacioade nomir T3C a580C KW 350 @ bUUU KV
Para algumas maquinas de pequeno |
* menor que 88 °
® 1,43 kW

**  maior que 0,414 m3
*xk - 0,1692 m3h

ik 18 a 35 kKW

O coeficiente de performance tipico encontradoistersa de refrigeracdo por absorcao
de simples efeito esta em torno de 0,7 e 0,8, enquaCOP do chiller de duplo efeito chega
a valores entre 1,1 e 1,2, considerado, em ambosasass, condicbes de operagdo da
ANSI/ARI Standard 560 (Air Conditioning and Refrigéon Institute, 2000).

O ciclo de duplo efeito ainda pode ser dividido duas categorias: série e paralelo. Os
ciclos de duplo efeito em série e paralelo difeneelo modo em que a solugcdo sai do
absorvedor. Na configuracdo em série a solucadddilé primeiro bombeada para o gerador

de alta temperatura e depois para o gerador da t&aixperatura.

No ciclo em paralelo a solugdo que sai do absorvédiividida no trocador de calor
intermediério para os geradores de alta e baixgdmtura, juntando-se novamente neste

trocador antes de seguir para o absorvedor.

O ciclo de duplo efeito em paralelo apresenta C@Bmem relagéo ao ciclo em série e
possui um menor risco de cristalizacdo, no casaostode HO-LiBr, além de trabalhar com
faixas de pressdo de vapor menor, reduzindo destaafa energia térmica necessaria no

gerador.
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Outra classificacdo dos sistemas de refrigeracéalpsor¢do € quanto ao numero de

carcacas que sao utilizados para alocar os troesdi@ calor. Nos chillers de simples efeito,
0s trocadores podem estar em uma mesma carcagpanado em duas carcacas, sendo uma

com o gerador e condensador e a outra com o alolsrree evaporador.

Para os sistemas de refrigeracao por absorcaopiie efeito, estes podem ser divididos
em duas ou trés carcacas. No de duas carcacassapayerador de alta pressao é alocado
separado dos demais trocadores. Nos chillers decen&acas, os geradores de alta e baixa

temperatura estdo em carcacas distintas e o edmppcandensador e 0 absorvedor em outra.

2.2.3 Tipo de Acionamento

Quanto ao tipo de acionamento, os ciclos de reag@® por absor¢éo de vapor podem

ser classificados como, acionamento de queimaadieipor acionamento de queima indireta.

Os sistemas de refrigeracdo por absorcdo de quenirata utilizam vapor ou agua
guente como fonte de calor para acionamento diechids sistemas de absorcdo que utilizam
a energia térmica proveniente da queima de comgistho préprio equipamento sao
denominados de queima direta. Nestes, o geradmrstiwiido de uma fornalha para a queima

do combustivel responsavel pela elevacéo da tetopzi@da solucéo.

Maquinas que utilizam gases de exaustdo tambémas@ideradas como sistemas de
refrigeracdo por absorcdo de queima indireta. Aggéérmica presente no vapor ou na agua
quente utilizada como fonte de calor em sistemasefiegeracdo por absorcdo de queima
indireta pode ser proveniente, por exemplo, dosgyds exaustdo de uma microturbina a gas
que aguece esta dgua em uma caldeira de recupet@agéor, como também, da energia
térmica gerada por placas solares.

A Tabela 2.2 apresenta valores tipicos de openaa@oum sistemas de refrigeracdo por

absorcao de duplo efeito de®tLiBr com queima direta.
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Tabela 2.2 — Caracteristicas tipicas de funcionsmaara um chiller de duplo efeito de

gueima direta de ¥D-LiBr (ASHRAE Handbook, 2006).

Consumo de combustivel (por kW de refrigeracéo) 110&W

COP 0,92 a 1,00

Temperatura de entrada da agua de condensacago °C

Vazéao de dgua de condensagao 0,2844 a 0,2916 m3/h
Temperatura de saida de agua gelada 7°C

Vazao de agua gelada (por kW de refrigeracéo) 0, h5A8

Energia elétrica (por kW de refrigeracao) 3allw

Capacidade nominal 350 a 5300 kw

A Figura 2.5 apresenta uma ilustracéo do ciclold®mgdo de duplo efeito de®+LiBr

com queima direta de gas natural.
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s
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Figura 2.5 — Esquema de um ciclo de absorcao de étgito com queima direta
(CONGAS).

Para a melhoria do desempenho deste sistema, Btualo(2005) propés uma analise
para um chiller de duplo efeito de,®tLiBr acionado pelos gases de exaustdo de uma
microturbina a gas e com queima posterior de gagalaAvaliou-se o comportamento do

chiller com e sem adicdo de ar na pds-combustés.pbiacipais resultados alcancados, foi
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obtido um melhor COP, uma independéncia entre gémde eletricidade e de agua

gelada e maior capacidade frigorifica.

2.2.4 Outros Ciclos de Refrigeracéao por Absorcao

Além dos ciclos mais comuns apresentados acimguais sao encontrados com maior
facilidade no mercado, outros tem sido estudadamocalternativas para aplicacdes
especificas, com o intuito de alcancar coeficiedeperformance mais elevados e torna-los

de maior potencial para uso comercial.

Entre os diversos ciclos encontrados na literadstao os ciclos de refrigeracdo por
absorcédo de vapor de meio efeito, triplo efeitoeerelabsorcdo, para as tecnologias que
utilizam o HO-LiBr como solugéo, e entre os ciclos que utilizampar binario NBH,O
encontram-se os ciclos de refrigeracdo por absodgdwapor GAX (Trocador de Calor

Gerador-Absorvedor) e o de absorcao por difusdacioeado anteriormente, entre outros.

Ciclo de refrigeracéo por absorcdo de vapor detafeita

O ciclo de refrigeracdo por absorcdo de vapor igéotefeito € uma tecnologia cujo
desenvolvimento vem sendo buscado por parte dascdates. A intensdo do ciclo de
absorcao de triplo efeito € alcancar um coeficiel@gerformance a uma faixa de 1,4 a 1,5

para o chiller de queima direta que utiliza a situge HO-LIBr.

Estes ciclos de refrigeracdo por absorcdo podenlassificados como ciclo de triplo
efeito com um circuito e duplo circuito. Os sistanuke refrigeracado por absorcéo de triplo
efeito de circuito Unico sdo basicamente um cidoddplo efeito com o acréscimo de um
gerador e um condensador. J& os ciclos de cirduipo consistem de dois ciclos de simples
efeito em cascata (ASHRAE Handbook, 2006).

No ciclo de circuito Unico a fonte de calor prinsdaumenta a concentracdo da solucéo
no gerador no primeiro estagio, deixando a tempexata solucdo em torno de 200 a 230 °C.
O vapor do refrigerante do primeiro estagio € zaddio para aumentar novamente a
concentracdo da solugdo proveniente do primeiradgest Neste segundo estagio a
temperatura da solucdo se encontra em torno déC.5Da mesma forma que no primeiro e

segundo estagio, o vapor produzido no estagioianteva a concentracdo da solucdo, que
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neste, estard a uma temperatura de aproximadamd@nt®C. Teoricamente, o COP

alcancado por este tipo de ciclo é de 1,7.

No caso do ciclo de triplo efeito com circuito duypb primeiro ciclo fopping € de
gueima direta e opera a uma temperatura no gerdarma de 200 a 230 °C. O calor
rejeitado do ciclo de alta temperatura (93 °C)ilzatio como fonte de calor no segundo ciclo
(bottoming. Nesta configuracédo, espera-se alcancar um CORoem de 1,8, isso nao

considerando a eficiéncia da queima.

Apesar do coeficiente de performance, teoricamehiegar a valores na faixa de 1,7 e
1,8, os ciclos de refrigeragéo por absor¢cdo détafeito apresentam algumas dificuldades,
como por exemplo, quanto ao problema de estabédidial solucdo, risco de corrosdo do
material por trabalharem a elevadas temperaturaaltad pressdo no primeiro estagio do
gerador requerem vasos de pressao de maior custonbas de solucdo de alta presséo
(ASHRAE Handbook, 2006).

Uma alternativa proposta por Kiet al (2002) é a utilizacdo de compressores em
diferentes pontos para elevar a pressao do vapaefdgerante a uma temperatura de
condensacdo util. De acordo com Kémal (2002) isto diminuiria a temperatura no gerador,
resolvendo desta forma, o problema de corrosadaldeas elevadas temperaturas de trabalho
dos ciclos de triplo efeito. Através de simulactealizadas para um ciclo basico de triplo
efeito de HO-LiBr a temperatura no gerador dimiui com o0 aurnald taxa de compressao.
Em torno de 3 a 5 % da capacidade de refrigeragéiwadente a compressao mecanica sao
necessarias para reduzir em 40 °C a temperatugarador.

Esta pode ser uma proposta viavel, entretanto sievansiderar o consumo adicional
que estes compressores podem trazer para o sigieleajma das principais vantagens dos

sistemas de refrigeracéo por absorcao é o redaritgumo de eletricidade.

Ciclo de refrigeracao por absorcéo de vapor de efeita

Este ciclo é utilizado quando a temperatura daefal@ calor é inferior ao minimo
necessario para operar um ciclo de simples ef@itoiclo de refrigeracdo por absorcdo de
vapor de meio efeito possui trés niveis de pres®doiveis de alta e baixa pressdo sdo
semelhantes aos do ciclo de simples efeito. Nol imtermediario de pressdo o gerador de
baixa fornece vapor de refrigerante para o absorvéel alta, conforme mostra o esquema da

Figura 2.6. A solucéo transporta o refrigeranteagagerador de alta onde sera separado da
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solugéo pela segunda vez, seguindo para o condensadporador e para o absorvedor de

baixa, fechando o ciclo.
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Figura 2.6 — Esquema do ciclo de refrigeracéo psomgao de vapor de meio efeito.

Para uma mesma temperatura de agua gelada e teumpela rejeicdo de calor, o ciclo
de meio efeito apresenta uma temperatura da fametel inferior a temperatura de um ciclo
de simples efeito. Porém, devido a isso, este aiptesenta um COP por volta de 0,35, que é
praticamente a metade do que se encontra parallessctie absorcéo de simples efeito com
H,O-LiBr.

Wang e Zheng (2009) realizara um estudo no quavaliada a performance de ciclos
de refrigeracdo por absorcdo de meio, simples dodefigito. A partir desta andlise, foi
constatado que ndo havia valores de temperatura @mhaxima temperatura do gerador do
ciclo de simples efeito e minima temperatura dadr para o ciclo de duplo efeito. A partir
disso, Wang e Zheng (2009) propuseram a combindedam ciclo de refirgeracdo por

absorgcédo de meio com um de simples efeito utiliaadgD-LiBr como fluido de trabalho.
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Esta nova combinacdo mostrou uma o6tima performaRega uma temperatura de

evaporacao de 5° C, uma temperatura de condendagb°C e de absorcdo de 37 °C a faixa
de temperatura 6tima do gerador foi de 110 a 1400 Coeficiente de performance obtido
para o ciclo de 1,5 efeito foi de 1,0. Sendo e6téc3maior do que normalmente se encontra

para um equipamento de simples efeito, para a mesnti¢ao de trabalho.

A Figura 2.7 mostra a faixa de temperatura étimgelador em funcéo da temperatura
do absorvedorT) para diferentes ciclos de absorgcéo, ofglé a temperatura de evaporacao

e T. & a temperatura de condensacao.
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Figura 2.7 — Faixa de temperaturas otimas do geata diferentes ciclos, coma5 °C e
T.=Ta+5 °C (Wang e Zheng, 2009).

Ciclo de refrigeracéo de reabsorcéo de vapor

O ciclo de reabsor¢do € uma outra alternativa pargclos de brometo de litio e agua.
Este ciclo apresenta dois circuitos de solucdo,sej, no lugar do condensador, do
dispositivo de expansdo e do evaporador tem-s@ @oimjunto constituido de um gerador,
trocador de calor intermediario, absorvedor e uoralia de solugcdo. O absorvedor adicional,
representado na Figura 2.8 como absoverdor 2ejedtar o calor realizando a funcdo do

condensador, enquanto o gerador ira realizar adtumlp evaporador, representado como
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gerador 2 na Figura 2.8. Desta forma o ciclo dbseado ndo possui dependéncia da

propriedade do refrigerante puro, permitindo giragéo massica da solucdo do novo circuito

tenha um maior grau de liberdade como variavelrdgto para estes ciclos (Bereche, 2007).
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Figura 2.8 — Esquema do ciclo de refrigeracdo des@céo de vapor.

Um problema encontrado nestes ciclos € o fato fd@cdo massica no novo circuito de
solucéo ser inferior do que a encontrada no cicovencional, tendo em vista que as
propriedades da solucdo encontradas para faixasodeentracdo entre 40 a 70%. Para
concentracdes inferiores a 40 % é necessario umelagio de propriedades adicional para

conseguir obter as propriedades termodinamica®ldgé® para toda faixa de operacdo do
ciclo de reabsorcéo.

Este ciclo ndo parece ser muito pratico para agies convencionais, uma vez que o
problema de cristalizacdo pode ser agravado durangeeda de pressdo no absorvedor
adicional, onde a solucao ja apresenta uma tenypanaduzida.
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Ciclo de refrigeracao por absorcéo de vapor GAX

O ciclo GAX possui 0s mesmos componentes princigaism sistema de absorcao de
simples efeito de NEHH,O. A diferenca principal entre estes ciclos estaetaiperacdo de
calor interna. O calor rejeitado no absorvedor @atado para aguecer o ponto de menor
temperatura no gerador, a medida que a solucada é&dowmbeada para o0 mesmo, reduzindo
assim, a quantidade de calor necessaria no gezaalomentando o COP do sistema. A Figura
2.9 representa um esquema do ciclo de refrigenagéabsorcao de vapor do tipo GAX.
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Figura 2.9 — Esquema do ciclo de refrigeracao psorgédo de vapor GAX.

Este ciclo possui um elevado potencial para reduzionsumo de energia elétrica em
sistemas de ar condicionado no setor residen@aheercial e apresenta o maior coeficiente

de performance entre os sistemas de simples é@itmezet al, 2008).

Atualmente, sistemas de condicionamento de ar adaspor queima direta possuem

um COP em torno de 0,5, em condi¢cbes ARI. Comasiie, pode ser alcangado um COP de
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0,7. O maior coeficiente de performance alcancado.estudos realizados recentemente,

foi de 0,9 (ASHRAE Handbook, 2006).

GoOmezet al (2008) realizara uma analise tedrica e experiahesd um sistema de
refrigeracdo por absor¢cdo de queima direta, concdolde NHBH,0 e capacidade térmica
de 10,6 kW. Foi desenvolvido um modelo computadiggaaa simular este sistema e o
mesmo foi comparado com os resultados experimermjaes apresentaram uma recuperacao

de calor interna de aproximadamente de 55 % dbdotealor demandado no gerador.

2.3 APLICACOES

Os sistemas de refrigeracao por absorcdo de vaplenpser apresentados em diversas
configuracdes, possuem diferentes fontes de c@pouiveis e fluidos de trabalho, sendo o
H.O-LiBr e NHs-H,O as principais solugdes de trabalho utilizada® pessibilita o uso

destes sistemas em diversas aplicacdes em quessaga a utilizacdo de agua gelada.

Adicionado da necessidade da reducdo do consunemetgia elétrica, do impacto a
camada de ozb6nio causado pelos CFC's e do aqudoirgkrbal, varias pesquisas foram e
ainda sdo realizadas com o intuito de alcancar ombnor eficiéncia dos sistemas de

refrigeracéo por absorcéo de vapor.

A utilizacdo de sistemas de absorcdo acionados epergia solar, assim como
microturbina a gas e motores diesel, € uma aligenaira o atendimento de comunidades
isoladas. Através da agua quente gerada por oetetewlares, por exemplo, também é
possivel o acionamento destes sistemas. Entretantona grande dificuldade em organizar o
funcionamento dos coletores solares e o sisteng@riico para diferentes regimes de
trabalho (Salest al, 2005).

A cogeracéo abre muitas possibilidades para aglicde tecnologias de conversdo de
energia combinadas com chillers de absorcdo paengio de uma melhor eficiéncia. O
anico requisito para esta integracdo € a que agetya do calor disponivel de um sistema
deve ser compativel com o nivel de temperaturassade do sistema de refrigeracdo por

absorcgéo de vapor.
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Uma aplicacdo de cogeracao envolvendo sistemasfdgeracao por absorcao de

vapor € a utilizacdo dos gases de exaustdo de uenaiumbina a gas como fonte de calor do
gerador do sistema de refrigeracdo por absorcdmaSe microturbina utilizada para geracéo
de eletricidade e o calor residual é utilizado @apaoducédo de 4gua gelada que, por exemplo,
pode ser utilizada para atender um sistema de @ondimento de ar.

Os sistemas que utilizam o,®kLiBr ficam restrito a aplicagdes na qual € ne@eas
uma temperatura de evaporacdo superior a 0 °C aleawd ponto de congelamento do
refrigerante (HO). Desta forma a &rea de aplicagdo que sobressaepte tipo de sistema é o
condicionamento de ar para conforto térmico (Zie@e02).

2.4 ESTUDOS TEORICO-EXPERIMENTAIS

Andlises tedricas e experimentais do desempenhsisiemas de refrigeracdo por
absorcéo de vapor, tanto deQHLiBr, quanto os de NEHH,0, tem sido realizadas por varios
autores. Estes sistemas, como comentado anteritaragresentam importantes vantagens,
principalmente por apresentar reduzido impacto emél e baixo consumo de energia
elétrica, em comparacdo com os sistemas de refgderconvencional (Lopes, 2007).

Na literatura encontra-se estas andlises tedripergrentais para diferentes
configuracdes de sistemas de refrigeracdo porrgsotipos de acionamento e fluido de
trabalho. Muitos destes trabalhos apresentam und&lagem termodinamica, a qual simula o
comportamento do sistema ensaiado em regime pentearee até mesmo em regime

transiente.

Alguns trabalhos, que realizam analise teorico-emmntal estdo citados a seguir.
Lembrando que o presente trabalho apresenta un@eate&drico-experimental, o qual o
modelo termodinamico desenvolvido apresenta umksandos parametros dos circuitos de
agua gelada, externa e de condensacdo. A varias@esdepresentam o funcionamento em

carga parcial do sistema de refrigeracéo por aésor¢

Este modelo foi validado com dados obtidos de ges&alizados no sistema de
refrigeracdo por absorcdo de vapor de simplesoeifestalado no laboratério do Instituto de
Engenharia Mecanica da Universidade Federal debkat;



27
Joudi e Lafta (2001) desenvolveram um programa cdaepnal baseado nas

equacdes do principio da conservacao de energmssanpara simular o comportamento dos
componentes do chiller por absorcéo de simplesoefie;O-LiBr, para diferentes condi¢cdes
de operacdo. Os resultados apresentados forafagates comparados com outros trabalhos
publicados, pois os efeitos causados pela varidgdgarametros foram tipicos de sistemas
de absorcao de@-LiBr.

Mehrabian e Shahbeik (2004) desenvolveram um pnugyr@omputacional para avaliar
os efeitos causados pela variacdo de alguns pacarsibre a geometria, desempenho e
eficiéncia de segunda lei de um chiller por absoié simples efeito, usande®tLiBr. O
programa pode ser usado também para dimensionaroum sistema ou para realizar uma
avaliacdo de um sistema ja existente. Dentre alguwnaclusdes, destacou-se que o0 aumento
da temperatura no evaporador e no gerador, e umauwd¢ao da temperatura no condensador

e absorvedor, leva a um aumento da eficiénciadlo.ci

Shin et al (2009) desenvolveram um modelo em regime tratesida um chiller de
absorcéao de duplo efeito que utilizaQHLiBr. O modelo apresentou resultados satisfasorio
ao ser comparados com os dados obtidos experimmentad, exceto nos 83 minutos iniciais,

o qual ocorrera diferentes razbes de vazao da&wlugca, causando algumas divergéncias.
Para uma variacdo de carga, mantendo-se a tempedatentrada de agua de condensacéo e
gelada constantes, o tempo de resposta da tenmaerd¢u saida da agua gelada e de

condensacdo foi de 15 minutos, até se atingir ismeegermanente novamente.

Um modelo desenvolvido por Karamangit al (2010) avalia a performance de
sistemas de refrigeracdo por absorcdo, em func8otelaperaturas de operacdo e da
efetividade dos trocadores de calor. O programaipel selecdo da solucéo de trabalho mais
utilizada. Um dos principais resultados obtidosgti@ a performance do ciclo melhora com o
aumento da temperatura do gerador e do evaporadguanto diminui com o aumento da

temperatura do absorvedor e do condensador.
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2.5 AVALIACOES EXPERIMENTAIS FORA DO PONTO DE

PROJETO

Além de apresentar uma importancia para validagdanddelos matematicos que
simulam o seu funcionamento, a analise experimelgstes sistemas também é importante
para avaliar o comportamento e a performance, oaterste na condicdo nominal, mas

também nas diferentes condi¢cdes de operacao.

Normalmente os sistemas de refrigeracdo por absajgando estdo em operacéo,
funcionam em carga parcial (Pakal, 2004), principalmente se nao foi realizada umeto
dimensionamento do sistema. Portanto € importaaikzar uma analise da performance em

condicOes diferentes da condigcdo nominal.

A avaliacdo experimental em carga parcial de sasede refrigeracdo por absorcéo é
possivel através de uma série de testes, ondezé@ssvdos fluxos externos e as temperaturas
de entrada sdo alteradas em passos graduais. Comondg0es alcancando o estado
estacionario, cada combinacgdo individualiza umadigéio de trabalho especifico (Nurzia,
2008).

Um trabalho realizado por Gordon e Ng (1995) apiese desenvolvimento de um
modelo matemético semi-empirico como ferramentdidgnostico e avaliacdo preditiva de
performance de sistemas de refrigeracao para usta feaxa de operacdao. Modelos estes que
foram inicialmente desenvolvidos em outro trabatieo Gordon e Ng (1994) o qual foi
desenvolvido um modelo semi-empirico para sisteraarafrigeracdo por compressao
centrifuga sendo este modelo adaptado para sistdenesfrigeracdo por absorcédo de vapor
(Gordon e Ng, 1995).

Esta modelagem teve como idéia principal apresemtaranalise simplificada capaz de
identificar as irreversibilidades do sistema e wstutura unificada para compreensédo da

performance do sistema de refrigeracao por absag&apor.

Para os sistemas de refrigeracao por absorcédome aa irreversibilidades causadas
pelo evaporador e condensador sdo as mesmas &egst@s sistemas de refrigeracdo por
compressao vapor, diferenciando apenas as irrbilietades presente no gerador e no

absorvedor. Pelo menos para os chillers de absatedsimples efeito o modelo semi-
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empirico reduz a uma equacao analitica simplesstranama comparacao favoravel com

dados experimentais (Gordon e Ng, 2000).

Nos sistemas de refrigeracdo por absorcdo de wdpaluplo efeito todas as perdas
presentes na recuperacao de calor sdo perdasasit@orque estas trocas de calor ndo estéo
em contato com as fronteiras externas do sistemma. sistemas de refrigeracdo por

compressao e por absorcao de simples efeito, gstdas sao externas.

Esta extensdo do modelo semi-empirico implica ena wigsipacdo interna e sua

validagdo é restrita para sistemas de refrigerpgai@absorcao de simples estagio.

A equacao chave da performance do sistema deeaefgdo por absor¢cdo de vapor é
derivada da Primeira e Segunda leis da Termodirsdapticadas nos quatro tocadores de
calor (gerador, absorvedor, condensador e evapQraddo balanco de energia para estes
quatro tocadores. Considerando o volume de contidaleFigura 2.10, o principio da
conservagdo da energia para regime permanente peed@sdo a variacdo das energias

cinéticas e potencial, tem-se:

Qe Qg
§ VOLUME DE CONTROLE 2

COMNDENSADOR .| k GERADOR

TROCADOR
DE CALOR
INTERMEDIARIO
¥ ¥
DISPOSITIVO BOMBA DE
DE EXPANSAO SOLUGAD
L L J
EVAPORADOR > ABSORVEDOR

:
S

Qo Qs

Figura 2.10 — Esquema de um ciclo de refrigeragéi@ipsorcéo de vapor.
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%: .vc_V.VVC'l'Ze‘, m{ b+%+ ggj_zs rg( b"’%"’ g% (2.1)
ch=2rﬁs(u+%+ gzj-Z'm( b+l2‘9+ g;j (2.2)
Qec=Ym.h-> mp (2.3)
Onde:

9B Taxa temporal de variacdo de energia no volueneodtrole (W)

Q.. - Taxa liquida de transferéncia de energia poorcab volume de

controle (W)

ch - Taxa liquida de transferéncia de energia pdrathteo no volume de

controle (W)

h - Entalpia especifica (kJ/kg)
\% - Velocidade do fluxo (m/s)
g - Gravidade (m/s?)

z - Altura (m)

Com isso da 1° lei, tem-se:

AE=0=Q,-Q-Q+Q (2.4)

Utilizando a 2° Lei da termodinamica e denotanddluzo de calor dissipado no

absorvedor e no gerador conp, e g, , respectivamente, tem-se:

0=2cr% DG (2.5)
T T

C o]

AS =
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Qc_dc + .Qa_ .qa_Qg_qg _ .Qo_ q)
T T T

c a g 0

AS=0-=

(2.6)

Considerando o calor total rejeito, Equacéo 2.gqua representa o calor rejeitado pela
torre de resfriamento (condensador) e absorvedomtr@eduzindo a equacédo do balanco de
energia, Equacéo 2.8, pode-se escrever a equagderfdamance do chiller de absorgéo de

simples efeito como:
qrej = Gc+ qa (27)

Q= r.mgua.cpyagua.( LS (2.8)

1 _ {TEAC - TSAG} Teag + 1 Teno q — Tenc G _ Teac 9 (2.9)
COP TSAG TEAQ_ TEAC (éo TEAQ_ TEAC rej TSAG T EAQ

A entropia gerada em chillers de absorcao resuitecipalmente da transferéncia de
calor, sendo as irreversibilidades dominantes pteseno gerador e no calor rejeitado
(Gordon e Ng, 2000). Desprezando a dissipacédo m@poeador e considerando o calor

rejeitado e a dissipacdo do gerador constantenaufa final para o COP do chiller é:

1 = |:TEAC - TSAG:| Teno + 1 l:—TEAQ :H:Bl LecB :l (2.10)
COP TSAG TEAQ_ TEAC Q.0 TEAQ_ TEAC TEAQ

Com B, e B,sendo as irreversibilidades de um determinadoechdke absorcéo de

simples efeito.

Este modelo termodinamico foi desenvolvido por @aree Ng (1995), o qual foi
comparado com dados experimentais de um chilleabdercédo de 7 kW de simples efeito
acionado por 4gua quente mostrando a consistéaciedelo desenvolvido. A capacidade do
chiller foi variando de acordo com a variacdo delacaim dos seguintes parametros:
temperatura de entrada da agua do gerador e c@uberns a temperatura de saida de agua

gelada.

Os resultados encontrados mostraram que com o #éwrdancapacidade térmica, o
COP aumentou até alcangar um ponto méaximo e ddfse comecou a decrescer. Os dados
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foram consistentes com as curvas de performanceat@ogos de fabricante e com o0s

dados medidos em laboratorio.

Outros trabalhos que também apresentaram uma ermdtiscarga parcial a partir de

ensaios realizados sao apresentados a seguir cardasoricao sucinta dos mesmos.

Segundo Parkt al (2004) realizou um estudo com o intuito de aaalksperformance e
a energia economizada durante a operacdo em cargalpde um chiller de absorcéo de
queima direta de ¥D-LiBr com capacidade de 210 TR (~ 740 kwW). O aptocurou avaliar

principalmente o efeito da temperatura de entradez@o da 4gua de condensacao.

Com a simulagéo e os dados experimentais foi clgue a performance do sistema
€ mais sensivel a variacdo da temperatura de antadue a variacdo da vazéo da agua de
condensacdo. Mesmo que a vazao de agua seja redaz&D % do valor nominal, a
capacidade é recuperada com a reducdo em 2 °Cnyeertgura de entrada da agua de
condensacdo. A poténcia da bomba da 4gua de cagdené quatro vezes menor durante a

operacao em carga parcial.

Durante a faixa de operacdo de 40-100 % da caphkridaminal do sistema de
absorcao foi possivel apresentar uma reducédo ée @3energia requerida, com a diminuigédo
de 1 °C da temperatura de entrada da agua de cagden

Outro estudo experimental de sistemas de refrigerapr absorcdo de NHH,O foi
desenvolvido por Horuz e Callander (2004). Nestkaiho, foi testado o desempenho de uma
unidade de absorcdo M, O de queima direta de gas natural com capacidadé d&V.
Através da variacdo da temperatura de entrada uke @ggJada, temperatura no evaporador,
vazdo de agua gelada ou da energia térmica da fentmalor foram obtidas as seguintes
respostas do sistema: diminuicdo da capacidaderifich com a reducdo da vazao de agua
gelada para uma mesma condicdo ambiente e fontaloleconstante. Os testes realizados
formam uma base de dados para uma analise atravgar@imetors em difernetes condigfes

de operacéo (Horuz e Callander, 2004).

Asdrubali e Grignaffini (2005) realizaram uma as@liexperimental de um chiller de
simples efeito, usando ,B-LiBr, para diferentes condicbes de operacdo. @snpetros
variados foram a vazdo de agua quente e a temperdéuentrada de agua quente. Os

resultados mostraram uma eficiéncia aceitavel pana temperatura de entrada de agua
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quente de 70 °C, resultado este interessante pasafonte de agua quente utilizando

energia solar.

Um estudo tedrico realizado por Kaynakli e KilicOZ) mostra o efeito das
temperaturas de operacdo e do COP para difereateicées. O sistema simulado é um
chiller de simples efeito de,B-LiBr com dois trocadores de recuperagao de cafarpara a
solucéo e outro para o refrigerante. Para validaodelo desenvolvido, os resultados obtidos

a partir da simulacao foram comparados com dadp®diveis na literatura.

Dentre outras conclusbes Kaynakli e Kilic (2007hse@rvou-se que 0 aumento da
efetividade do trocador intermediario da solucaminiii a capacidade do absorvedor,
chegando a uma reducédo de 30 %. Entretanto, oraorde COP pode chegar a um maximo
de 44 %. Com o aumento da efetividade do trocadt@rmediario de refrigerante, ha um
aumento na capacidade do evaporador e no absordedipenas 2,8 % e consequentemente
do COP.

Carvalhoet al. (2009) apresentou uma avaliacdo experimental rda oentral de
cogeracao, a qual consiste de uma microturbinasangéural (28 kWY, uma caldeira de
recuperacdo de calor e dois chillers de absorcapueina indireta com o par solugcao NH
H,O, um de 5 TR para atender dden-coils e outro de 3,8 TR para um sistema de
termoacumulacdo. Foram realizados ensaios panaewliés modos de operacdo com relacéo
ao acionamento (vapor ou agua quente), poténdidcal@erada e a carga térmica produzida.
Os testes realizados indicaram um decréscimo ddémfia da microturbina com a
diminuicdo da poténcia gerada, e uma maior poténigarifica com o aumento da energia

produzida.

Segundo Carvalhet al (2009), centrais de cogeracdo de pequena esialdavem ser
projetadas para operar em carga parcial, no inwéoatingir uma melhor eficiéncia da
microturbina ou um melhor COP para chillers de gfism Isto porque quando operada em

carga parcial a microturbina apresentou uma quedsua eficiéncia.
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Capitulo 3

MODELAGEM TERMODINAMICA

Diante da importancia de prever o comportamento sistemas de refrigeragcdo por
absorcdo de vapor aplicados em sistema térmicdstedies modelos de sistemas de
refrigeracdo por absorcdo tem sido propostos realiira, com diferentes graus de

detalhamento, tanto para analise em regime perrteagaanto transiente.

O objetivo deste capitulo € descrever o modelo ddimmdmico desenvolvido para
simular o comportamento do sistema de refrigergg@oabsorcdo de simples efeito em
condicbes parciais de operacdo. Neste capitulo éamlserdo indicados todas as

simplificacfes e consideracdes feitas para elaBordg modelo.

Esta modelagem além de mostrar o comportamentohilercde absorcdo também
podera determinar a melhor configuracdo para alagsto frigorifica e o método utilizado
para obtencdo dos dados dos trocadores de calas erdpriedades termodinamicas da

solucéo.

O modelo desenvolvido também podera ser utilizamoacferramenta para viabilidade
técnica, facilitando a tomada de decisfes quanfeéacdo de um sistema de refrigeracdo por
absorcéo de simples efeito, uma vez que o modetoifgea analise através dos parametros,
como temperatura e vazao, dos circuitos de aguagetjuente e de condensacédo do sistema

de refrigeracdo por absorcgéao.
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O modelo termodinamico deste trabalho foi desengolvem MatLalf. A

programacao esta apresentada no Apéndice A ddhoabdo Apéndice B estdo as funcbes

utilizadas para os calculos das propriedadesctars, entalpia, pressao e temperatura.

3.1 CONSIDERACOES INICIAIS

Este modelo foi desenvolvido para realizar an@iseregime permanente e apresentar o
comportamento do sistema em carga parcial. Pardaim sistema fora da condicdo nominal
foi variado os valores de temperatura de entradagde dos circuitos externo, ou seja, 0

circuito de agua gelada, quente e de condensacao.

O modelo termodinamico foi elaborado baseando-deatenco de massa e energia em
cada componente do sistema. O método de Numermitadé de Transferéncia (NUT), o
gual é baseado na efetividade do trocador de tatdvém foi utilizado.

Segundo Kakag e Liu (2002) quando a temperatuenttada ou saida de fluxo néo é
conhecido o procedimento de tentativa e erro &€aqhdi para utilizar o método de Diferenca
de Temperatura Média Logaritimica (DTML). Para aviéste procedimento de tentativa e
erro pode-se utilizar o método de NUT.

A Figura 3.1 a seguir representa um esquema c@nraspais componentes do sistema

e a indicacao dos pontos de entrada e saida doga@# de agua e da solucao.

Conforme pode-se observar pelo esquema, o sisterdalado consiste em um sistema
de refrigeracédo por absorcdo de simples efeito, aaronfiguracdo do circuito de agua de

condensacao em serie.
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GERADOR

CONDENSADOR

TROCADOR
DE CALOR

INTERMEDIARIO
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EVAPORADOR

ABSORVEDOR

Figura 3.1 — Esquema do sistema de refrigeracaalsmrcao de vapor de simples efeito.

3.2 HIPOTESES SIMPLIFICADORAS

Algumas condi¢des foram consideradas para simgliicmodelagem termdinamica. O
estado termodinamico de cada ponto do ciclo derefbsadeve ser conhecido para melhor

compreensao do ciclo.

A condicdo de saturacao foi assumida em quatrcopaitt ciclo. Em geral, o processo
de transferéncia de calor nos trocadores sao tost@ntre a fase de vapor e liquida. Uma
condicdo de saida saturada implicaria em um diégaede temperatura nulo na saida do
trocador, o que ndo ocorre na pratica. Entretastgundo Heroldet al (1995) estas

consideracdes ndo introduzem um erro grande déméas para modelos de primeira ordem.

Diante disto, os pontos 01, 04 e 08 sdo considserdituido saturado, que

bY

correspondem respectivamente, a solucdo diluidadsaido absorvedor, a solucao
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concentrada na saida do gerador e a saida doerafitg (HO) do condensador. O vapor

de refrigerante na saida do evaporador (ponto @m&ém considerado saturado. Em um
ciclo real, estes pontos ndo sdo exatamentes dasurgstes estados também poderiam ser

modelados, porém mais dados seriam necessarios.

O vapor de refrigerante na saida do gerador (pORfcé superaquecido. O estado na
saida das valvulas de expansao (pontos 06 e 09Qet@ominados a partir do balanco de

energia, 0s quais sdo assumido como sendo umaséxpadiabatica.

A queda de temperatura que ocorre através da eatlaillexpanséo é devido a energia
interna presente no vapor ser maior que a do liqideésta forma, uma quantidade de energia
precisa ser extraida para ocorrer a mudanca ded@g@do assim o equilibrio do processo a

uma temperatura menor.

A pressdo da solugdo é elevada na bomba de soleggoanto a temperatura e
concentracdo permance constante na saida da baob@ 02). O trabalho realizado pela
bomba €& muito pequeno, podendo ser desprezad@nttona entalpia de saida da bomba

igual a de entrada.

O estado da solugdo na saida da bomba é liquides$uado, tal como a solucéo
diluida entrando no gerador (ponto 03) e a solugdcentrada na saida do trocador

intermediario (ponto 05).

Além dessas consideracdes, que também foram dakzaor Herold et al. (1995) e
Mehrabian e Shahbeik (2004), foram desprezadaar&s;@ies de energia cinética, potencial e

as trocas de calor com o ambiente.

A condutancia (UA), que consiste no produto do icaafte global () pela area do
trocador A), de todos os trocadores foram considerados auestaEsta condutancia foi
calculada a partir de um modelo desenvolvido patautar o estado termodinamico dos

componetnes na condicdo nominal de operacao.

Cada trocador de calor do sistema de refrigerag@o gibsorcdo foi analisado
separadamente como volume de controle individu&isi considerado escoamento
unidimensional e em regime permanente para cadameode controle e foi desprezado a
variacao de energia cinética e potencial entrédasaentrada dos fluxos. Estas consideracdes

estdo descritas no equacionamento dos trocadodatenostrados nos itens seguintes.
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3.3 COMPONENTES PRINCIPAIS DO SISTEMA

Para a analise do sistema de absorcdo de simpde® ébram considerados os
componentes internos, como o evaporador, condensakorvedor, gerador, dispositivo de

expansao e bomba de solugéo, conforme ilustradtogoza 3.1.

Para cada trocador foram utilizadas equacdes defér&ncia de calor, aplicando a lei
do resfriamento de Newton, o principio da consét@ata massa (principio da continuidade)

e o principio da conservacao de energia para alageta de cada trocador de calor.

3.3.1 Evaporador

O fluido refrigerante chega ao evaporador na fodwavapor com uma parcela de
refrigerante na fase liquida. No evaporador o fluidfrigerante ira trocar calor com a agua
gelada, saindo do evaporador na forma de vaporasktie reduzindo a temperatura da agua

gelada.

O volume de controle mostrado na Figura 3.2 reptase evaporador do sistema de

refrigeracao por absorcgéo.

|
09eE VAPORADOR

18 ¢ 17
A 4

Figura 3.2 — Volume de controle: Evaporador.

Considerando o principio de conservacdo da massa @avolume de controle

representado na Figura 3.2 e considerando as bgssemplificadoras descritas, tem-se:

%=Zr'ne—2r'ns (3.1)
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Sme=Ym (3.2)

d ~ L A
% - Vaz&o massica instantanea do volume de cor(kgis)

z me - Somatoério dos fluxos de massa de entrada (kg/s)

Z rﬁs - Somatorio dos fluxos de massa de saida (kg/s)

Aplicando ao evaporador, tem-se:

My = M, (3.3)
n:b = n.ls (3.4)
Onde:

me - Vazdo massica de refrigerante (kg/s)

m: - Vazdo massica de agua gelada (kg/s)

Em sintese, a equacéo da energia em termos deetagaral para o volume de controle

da Figura 3.2 é:

B Qe-Wer X m( %+ 92X o ple 02 @
ch=2rﬁs(u+%?+ géj—Z'm[ b+lze+ g;j (3.6)
Qec=Ym.h-> mp 3.7)
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—dg‘t’c - Taxa temporal de variagéo de energia no volueneodtrole (W)
ch - Taxa liquida de transferéncia de energia poorcab volume de

controle (W)

ch - Taxa liquida de transferéncia de energia pdratte no volume de
controle (W)

h - Entalpia especifica (kJ/kg)
Vv - Velocidade do fluxo (m/s)
g - Gravidade (m/s?)

z - Altura (m)

Aplicando o principio da conservacgéo de energia pavaporador, tem-se:

Q, = My(he— h) (3.8)
Onde:
Qo - Fluxo de calor no evaporador (kW)
he - Entalpia especifica do refrigerante na entramavdporador (kJ/kg)
h, - Entalpia especifica do refrigerante na saidawdporador (kJ/kg)

Para a modelagem do evaporador é conhecida a t@wm@ede entrada e a vazédo

massica de agua gelada.

Qo = n:17 Cp,agua( -E7_ -Ea) (3.9)
Onde:

T, - Temperatura de entrada de agua gelada (°C)
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T, - Temperatura de saida de agua gelada (°C)

C,aqua - Calor especifico da agua a pressao constante868t(kJ/kg.K)

Aplicando o método da Efetividade-NUT, tem-se:

Qo = gevapcmin, eva;(-l:-w - -I:LO) (310)

Too = Tio (3.11)

Epp=1—€ "o (3.12)
U

NUT,,, = C'A‘;" (3.13)

min,evap

Cmin,evap = r.n” C (314)

n ague
Onde:

£ - Efetividade do evaporador

evap

NUT. . - Nimero de Unidades de Transferéncia

evap

UA,,,, - Condutancia do evaporador (kW/K)

C - Capacidade calorifica minima (kJ/K.s)

min,evap

T, - Temperatura de evaporagéo (°C)

Para o calculo da capacidade calorifica mini@g,(,.,) foi utilizada a vazdo massica

de agua geladar.r(u), pois o fluido que proporciona a maxima diferedeatemperatura € o

fluido com a minima capacidade calorifica (Kakagug 2002).
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3.3.2 Condensador

No condensador o vapor de refrigerantegdHproveniente do gerador troca calor com a
agua de condensacao liberando calor, ocorrenda desina a mudanca de fase do

refrigerante de vapor superaquecido para liquitioado.

Da mesma forma feita no evaporador, o principicateservacdo da massa e da energia
€ aplicado ao volume de controle da Figura 3.3)a mepresenta o condensador do sistema

em analise e considerando também as hipotesestdesar item 3.2.

CONDENSADOR

07

08 15

Figura 3.3 — Volume de controle: Condensador.

Do principio da conservacéo da massa, tem-se:

”ins = ”.bv (3.15)
”.!15 = ”.16 (3.16)
Onde:

me - Vazdo massica de refrigerante (kg/s)

ms - Vazdo massica de agua de condensacéao (kg/s)

E do principio de conservacao da energia:

Q. =My (hy;— hy (3.17)
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Onde:

QC - Fluxo de calor no condensador (kW)
h, - Entalpia do refrigerante na entrada do condearsd/kg)
hs - Entalpia do refrigerante na saida do condens&ddtg)

Uma vez que o equipamento em analise apresent@wtcida agua de condensacao
estd em série é conhecida apenas a vazdo massiégude Assim podem ser escritas as
seguintes equacgoes:

Q= My G agual e~ Ty (3.18)
T - Temperatura de entrada de agua de condensdgfo (°
T, - Temperatura de saida de agua de condensacéo (°C)

Aplicando o método da Efetividade-NUT, tem-se:

Qc = gcondein,cond(TOB - -E.Q (319)
gcond =1- e(_NUTcond) (320)
NUTcond = M (321)
(:nﬂnpond
Cmin,cond = r.nl3 Cp, agus (322)
Onde:
£ - Efetividade do condensador

cond

NUT,

cond

- Nimero de Unidades de Transferéncia

UA, .4 - Conduténcia do condensador (kW/K)
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C - Capacidade calorifica minima (kJ/K.s)

min,cond

Tos - Temperatura de condensacéo (°C)

Para o calculo da capacidade calorifica mini@g,(,.,) foi utilizada a vazédo massica

de agua geladar.r(ls), pois o fluido que proporciona a maxima diferedeatemperatura € o

fluido com a minima capacidade calorifica (Kakagug 2002).

3.3.3 Absorvedor

No absorvedor a solucdo deiLiBr absorve o vapor de refrigerante, a baixagéie,
proveniente do evaporador. O volume de controlesgmtado na Figura 3.4 representa o
absorvedor do sistema, e da mesma forma como déempara o evaporador, o principio
da conservacao da massa e da energia foi aplicadaame de controle.

o¢ #06

ABSORVEDOR

Figura 3.4 — Volume de controle: Absorvedor.

A partir do principio de conservacao da massa,dem-

My = Mhe™ My (3.23)
l"nla = l:Yh4 (3.24)
Onde:

mes - Vaz&o massica de solucdo forte entrando nanedxdor (kg/s)
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me - Vazdo massica de solucéo fraca saindo do adsoirgkg/s)

ms - Vazdo massica de agua de condensacéao (kg/s)

Assumindo que o vapor que deixa o evaporador nasuptrometo de litio (LiBr), ou

seja, o vapor de refrigerante contém apenas ageatado de vapor saturado.

My %1 = Mhs X (3.25)
Onde:

X - Concentragéo da solucédo forte entrando no abdorve

X, - Concentragéo da solucédo fraca saindo do absarvedo

A solucdo fraca € a solucdo a qual possui uma nwreottidade de brometo de litio na

solucdo, enquanto que a solucéo forte possui uniar maantidade de brometo de litio na
solucéo.

A partir do principio da conservacao de energiasem

Qabsz rr.lo r10"' rh)G hJs_ h&l r&' (3.26)

Onde:

Qabs - Fluxo de calor no absorvedor (kW)
hs - Entalpia da solucéo concentrada entrando noraddor (kJ/kg)

h, - Entalpia da solucéo diluida saindo do absorvédbkg)

A temperatura da solucéo diluida € mantida devidmea de calor com a agua de
condensacao proveniente da torre de resfriamestopermite que a temperatura da solucéo
no absorvedor ndo se eleve, pois a medida quaigdsohbsorve o vapor de refrigerante sua

temperatura aumenta, diminuindo assim a capacialasiercdo da solugéo. O calor cedido no
absorvedor é dado por:
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Quos = My G el Ta™ T (3.27)
Onde:
T, - Temperatura de entrada da agua de condensagisowedor (°C)
T, - Temperatura de saida da agua de condensacasowexor (°C)

A efetividade do absorvedor é calculada por:

£, =1- ") (3.28)
NU abszﬂ (3.29)
min,abs
Crinabs = M3Cp agus (3.30)
Onde:
£ - Efetividade do absorvedor

abs

NUT,,, - Numero de Unidades de Transferéncia
UA,. - Conduténcia do absorvedor (kW/K)
Crinabs - Capacidade calorifica minima (kJ/K.s)

3.3.4 Gerador

No gerador a fonte de calor, neste caso a aguaemete de uma caldeira de
recuperacao de calor, vaporiza a agua presentelungiie de brometo de litio. A Figura 3.5

representa o volume de controle do gerador.
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| |
GERADOR

11 12
Y tmjfo

03 04

Figura 3.5 — Volume de controle: Gerador.

Aplicando o principio da continuidade no geradem-se:

My = M+ M, (3.31)
m,=m, (3.32)
Onde:

r'nos - Vazao massica de solucao fraca entrando nalgeiag/s)
Mes - Vazdo massica de solucéo forte saindo do gef&adss)

m: - Vazdo massica de agua quente (kg/s)

Considerando que o vapor de refrigerante que s@edador para o condensador nao

contém brometo de litio, tem-se:

ni)s X3 = ”'])4 X (3.33)
Onde:

Xz - Concentracdo da solugéo fraca entrando no gerador

X, - Concentracdo da solugéo forte saindo do gerador

Realizando o principio da conservacédo de energite tiecador obtém-se:
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Qger = n:1)4 by, + r;])7 h,— ':733 R (3.34)

Onde:

Qge, - Fluxo de calor no gerador (kW)

h, - Entalpia da solucéo fraca entrando no geradi’kgk
h, - Entalpia da solucéo forte saindo do geradok{J/

Para a modelagem do gerador é conhecida a temqgediientrada e a vazado massica
de agua quente.

Qger = rr.ll Cp,agua( -El_ -EQ) (335)

Onde:

T, - Temperatura de entrada de agua quente do gef&azjor

T, - Temperatura de saida de agua quente do ger&jor (°
Outro parametro utilizado é a fracdo da circulag@solucaoff, definida na Equacéo

3.36. Este parametro representa a proporcao eritveade solucdo que passa pela bomba
com o fluxo de vapor de refrigerante que deixarad:

B (3.36)
m, ™

No gerador a efetividade € determinada por:

g zl_e(_NUTger)

ger

(3.37)

U
NUT,,, = P
C

min,ger

(3.38)

Cmin,ger = rr-!I.lcp,agua

(3.39)
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Onde:
Eger - Efetividade do gerador
NUT,, - Numero de Unidades de Transferéncia
UA,, - Conduténcia do gerador (kW/K)
Crin.ger - Capacidade calorifica minima (kJ/K.s)

3.3.5 Trocador de Calor Intermediario

No trocador de calor ocorre a transferéncia dercaldre o fluido com maior
temperatura que sai do gerador (solucdo concentcada o fluido com menor temperatura
(solucéo diluida). Esta troca de calor resulta namethor performance do sistema, ja que a
solugéo fraca entra no gerador a uma temperatuisa etevada e a solugcdo que vai para o

absorvedor numa temperatura mais baixa.

O volume de controle apresentado na Figura 3.6esepta o trocador de calor

intermediario:

03 x 04;
02; 05;
Figura 3.6 — Volume de controle: Trocador de caltermediario.

A partir da efetividade e do balanco de massa Byené possivel obter os parametros

deste trocador, os quais sao obtidos nas segeqiegdes:
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Errint = .Q’ea' (3.40)
Qméximo
_ T5 B T4
Errint = T,-T, (3.41)
M(h=h) = m( h- B (3.42)
Onde:

&g - Efetividade do trocador de calor intermediario

T,s - Temperatura da solugio concentrada saindo dadoo¢°C)
Tos - Temperatura da solugao concentrada saindo dd@efC)
T, - Temperatura da solucéo diluida entrando do dacgC)
hs - Entalpia da solu¢do concentrada saindo do toyg&d/kg)
h, - Entalpia da solucdo concentrada saindo do gef&dixg)
hy, - Entalpia da solucao diluida entrando do trocdkldikg)

A vazao massica e a concentracdo da solucdo quim sthsorvedor para o gerador €

constante. LOgO, tem-se:
My = My = My, (3.43)
Xoz = %02 = %oz (3.44)

Da mesma forma, a solucdo concentrada que sai rdolaggee vai para o absorvedor

possui a vazao massica e a concentracao condtagte.tem-se:

My = M= M, (3.45)

Xos = Xo5 = Xos (3.46)
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3.3.6 Bomba de Solucgao e Dispositivo de Expansao

A bomba de solucédo é responsavel pela circulac&ollgdo entre o absorvedor e o
gerador e pela elevacdo da pressdo no sistemaluddeoentrando na bomba € liquido
saturado, enquanto na saida € liquido comprimidgsumindo que ndo ocorre elevacédo de

temperatura e considerando que o trabalho da béndbaprezivel, temos:

T =T, (3.47)
— (3.48)
h, = h, (3.49)
Onde:

T, - Temperatura da solucéo diluida entrando na bdf@a

h, - Entalpia da solucéo diluida entrando na bomB&g

Os dispositivos de expansdao utilizados nos sistgroaabsorcdo sao responsaveis pela
reducao de presséo no sistema do nivel de altadurgmra o de baixa pressdo. Neste sistema

o disposito de expanséo é com selo hidraulicof@o gintre o condensador e o evaporador.

O processo de expansdo é assumido adiabatico,taredul em um processo
isoentalpico, ou seja, a entalpia permanece caestRealizando o balango energético para o

dispositivo de expanséo da solucao e do refrigeraenn-se, respectivamente:
hpe = hys (3.50)

hpo = hyg (3.51)

3.4 PROPRIEDADES DO FLUIDO DE TRABALHO

As propriedades termodinamicas da solucéo #&-HBr e do fluido refrigerante foram
calculadas utilizando os abacos fornecidos pelaR&EHandbook Fundamental (2009).
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No evaporador foram obtidas a presséo de satu(@ggoe a entalpia do vapor de

agua saturado para a temperatura de evapordggpdonforme mostra as Equacdes 3.52 e
3.53.

Ro = F(Tioy 10 (3.52)

o = F(Tio)y 0 (3.53)

A pressao de saturaca®,f) é calculada a partir da Equacéo 3.54. A faixaaliglade
desta funcéo € de temperatura de refrigerantead200 °C.

e[%l+c2+c3.Tr+C4.Tr2+ C5TP+C 6.Iog(I'rB

(3.54)

sat

Onde:

P

sat

- Pressdo de saturacdo (kPa)

Tr - Temperatura do refrigerante (K)
C1-C8- Constantes cujos valores indicados no Apéndice B

A entalpia do vapor de 4gua saturado é calculgata da Equacao 3.55 e esté funcao

€ valida para valores de temperatura de refrigerd@) a 200 °C.
8
R, e = 2099,3( B R T+ b, T+ b Tr’%+ > b Tr"" 3>j (3.55)
4

Onde:
h,.. - Entalpia especifica de vapor saturado (kJ/kg)
b, - Constantes cujos valores indicados no Apéndice B

No condensador a pressado de condensa@goe(a entalpiahg) foram calculadas a
partir da temperatura para liquido saturado. Parmaloulo da pressdo de saturacdo no

condensador, utiliza-se a Equacao 3.56:

Ps = f(Tog) 10 (3.56)
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Para o calculo da entalpia de liquido satur&gputiliza-se a Equacgéo 3.58:

hys = f(Toe), H,0 (3.57)
h s = 2099, 3{ b+ i b, -Tf(”’”j (3.58)
Onde:

h. - Entalpia especifica de liquido saturado (kJ/kg)

b, - Constantes cujos valores indicados no Apéndice B

Na entrada do condensador a entalpia foi calcudagartir deTg, porém para vapor
saturado. A temperatura deste ponto foi obtida dirpda média aritmética entre as
temperaturas de entrada e saida da solucdo noogé@mssman e Perez-Blanco, 1993 apud
Mehrabian e Shahbeik, 2004):

hy, = T (Tog)y 0 (3.59)
T, = ;TO‘* (3.60)

As propriedades da solugédo na saida do absorvedon fobtidas a partir das seguintes
fungBes. A concentracdo da solucdo, é obtida atrdeéim processo de iteragdo envolvendo
as Equacdes 3.62 a 3.65.

XOl = f (POl’ TOl)HZO—LiBI’ (361)
Ts=> " B.X+ Ty, A% (3.62)

i (Ts—zz B. x“)

Tr = STAX (3.63)

|ogP=c+T3r+T—'fz (3.64)
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Tr= —2E — (3.65)
D+[D*-4E(C-logP)]"

Onde:
Ts - Temperatura da solucgao (°C)
X - Concentracédo da solucao (%)

Os valores das constantdsB, C, D e E estdo apresentados no Apéndice B. Para a
Equacdo 3.62 e 3.65 a unidade da temperatura dgerainte é Kelvin. Esta funcdo é possui
validade para valores de temperatura de refrigeramtre -15 a 110 °C, para temperaturas da

solucéo entre 5 a 175 °C e concentracao entre785ma

A equacao utilizada para o célculo da entalpiaa@fpe da solucdo esta mostrada pela

Equacéo 3.67.

hn = f(Tov XO])HZO—LiBr (3-66)
hs=Y AX+ TS B X+ Toy.. €5 (3.67)
Onde:

hs - Entalpia da solugéo (kJ/kg)

A unidade da temperatura utilizada na Equacao 8.8C. Esta funcdo tem validade
para concentracao da solucao entre 40 e 70% e tatmepda solucéo entre 15 a 165°C.

Em consequéncia da queda de pressao ocorrida posifigo de expansao entre o
trocador de calor intermediario e o absorvedor,jquido subresfriado se torna liquido
saturado. Para garantir que a solucdo neste pdijoiéo satudado, o titulo da mistudéyd)
neste ponto é calculado através da Equacao 3.6Bta\p@ no ponto 06 é conhecida do

processo isoentalpico no dispositivo de expansgaggao 3.50).

XOG = m (368)
r‘l)G,v - hOGl

h06,| = f(T06’ XOG)HZO—LiBr (3.69)



55
sy = F(Toenyo (3.70)

Onde oh,, € a entalpia da solucéo para liquido saturatip g€ a entalpia para vapor

saturado.

Com isso a vazado massica de liquido saturado (Bqu&;71) € calculada e
posteriormente a concentracdo neste ponto. Segufigloricante para uma concentracdo de
65% a temperatura de cristalizagcéo € de 42 °Capaa concentracao de 55% a temperatura
de cristalizacao reduz para 5°C.

”l;e; = (1~ Gye) n:be (3.71)
o = ) (3.72)
Mye,

A entalpia no ponto 03 € obtida a partir do balate@nergia realizado no trocador de
calor intemediario enquanto a entalpia e concefitraitp ponto 04 sdo obtidos a partir das

mesmas equacgdes mostrada para o ponto 01.

s = F(Tos XOA)HZO-LiBr (3.73)

X04 f ( PO4’ TOA)HZO— LiBr (374)

3.5 ESTRUTURA DO MODELO

A simulacdo de sistemas de refrigeracdo por absaegresenta matematicamente o
comportamento destes sitemas. Esta modelagemitfmiciembinando todos os componentes

do sistema utilizando todas as hipoteses simptlificas consideradas neste trabalho.

Quando necessario, alguns parametros foram iniergknestimados e posteriormente
calculados. Para isto foi utilizado o método dadxgo para realizar a convergéncia destes

parametros.
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No método da bissecdo a estimativa do zero da duéd@ita a partir de um ponto

médio do intervalo analisado. Se o valor estimatmatender a tolerancia estabelecida para o
problema, redefine-se o intervalo de estudo, regeta estratégia até que a tolerancia seja

verificada.

A Figura 3.7 mostra um esquema da estrutura do lmagemodinamico com a

indicacdo de quais parametros foram utilizados cdauns de entrada e os dados de saida

calculados.

Dados de entrada ( \ Dados de saida
T /T T Programa

11 13 17 Principal Q‘evap/(.?cond/(-?ab! Q ot
mii/ miz/ m

11 13 17 :> Propriedades |:> COP

Up%vap/UAcond/ UAab! UAge termodindmicag:
£ Refrigerante g gevap/gcond/‘g ab!g ger
TR,int
Solucgéo

N

Figura 3.7 — Estrutura do modelo computacional.

As condutanciasUA) dos trocadores de calor foram obtidas a partiugiemodelo
computacional desenvolvido para condicdo nominatiitber em questdo. Este modelo foi

baseado no modelo desenvolvido por Mehrabian elfgilaf2004).

A Figura 3.8, esta representado um fluxograma dorimo utilizado para solugdo do
sistema de equagOes desenvolvido.
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Figura 3.8 — Fluxograma do algoritmo do modelo tatimamico.
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Capitulo 4

ANALISE EXPERIMENTAL

Neste capitulo serdo apresentados os dados expaimebtidos a partir dos ensaios
realizados na central de cogeracdo instalada nordelio do Instituto de Engenharia
Mecanica da Universidade Federal de Itajuba. Reessld que o foco principal da analise € o
comportamento do chiller de absor¢cédo de queimaeatadide HO-LiBr operando em carga

parcial.

4.1 DESCRICAO DA INSTALACAO

O chiller de absorcdo, do modelo LT1, fabricadoap€hermax, é um sistema de
refrigeracdo por absorcdo de simples efeito, copaadade frigorifica nominal de 10 TR
(35,2 kW), o qual utiliza agua quente como fonteaer. A solucéo de trabalho deste chiller

€ a mistura binaria agua e brometo de litigQ{HLIBr).

Para sua condicao nominal de funcionamento, apges#Esina Tabela 4.1, este chiller
apresenta 0s seguintes valores de temperaturaée das circuitos externos de agua gelada,

guente e de condensacao.
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Tabela 4.1 — Parametros do chiller para condic&imed

Condensador
Evaporador Gerador +
Absorvedor
Entradg °C 12,2 90,¢ 29,4
Temperatura
Saida °C 6,7 85,0 36,8
Vazao m3/H 5,5 7.6 10,C
Capacidade KW\ 35,2 50,8 86,1
COP - 0,693

Para este modelo de chiller, a temperatura dedentta agua de condensacao deve ser
maior que 20 °C e a temperatura minima de saidagda gelada € 4,5 °C. O fator de
incrustacdo nos circuitos de agua gelada, quenie @mndensacéao € de 0,0001 m.K/W e a

maxima pressao de trabalho dessas linha € de 490 kP
Abaixo segue uma descricao fisica dos componentesgais do chiller:

Evaporadar

O evaporador € do tipo carcaca e tubo, com bandigadistribuicdo e bandeja de
refrigerante. Uma bomba é utilizada para circularefrigerante da bandeja para os

distribuidores.

Desses distribuidores o refrigerante cai sobreubsst do evaporador. A pressao no
evaporador é mantida a uma baixa pressao, obtemdotemperatura de evaporacdo do

refrigerante de aproximadamente de 3,9 °C.
Absorvedor

O absorvedor também € do tipo tubo e carcaca, semadesma carcaca do evaporador,

com bandejas de distribuicdo e um reservatorio @aleda da solucéo.
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Na parte superior da carcaga esta alojado um gerddobaixa temperatura,

posicionado logo acima do absorvedor. Deste geramoa solucdo concentrada alimenta as

bandejas de distribuicdo do absorvedor, na quaataie os tubos do mesmo.

O vapor do refrigerante proveniente do evaporadomb&orvido pela solucéo
concentrada, ocorrendo sua diluicdo. Devido a ebsarcdo, é mantido vacuo na carcaga,

alcancando a temperatura de agua gelada desejada.

Durante esse processo de diluicdo é liberada uxaadia calor, a qual € removida pela
agua de condensacao. Na medida em que a solueéa dibse calor, ela apresenta uma maior
capacidade de absor¢ao de refrigerante.

Trocador de calor intermediario

A bomba de solucéo envia a solucao diluida pararadgr passando por um trocador

de calor regenerativo, onde absorve o calor dg&olooncentrada antes de entrar no gerador.

Por causa desta troca de calor o fluxo é pré-agoeaduzindo a taxa de calor

necessaria no gerador.

Gerador e condensador

O gerador € do tipo carcaca e tubo. As fileiratubes do gerador e do condensador sao

fixadas na parte superior da carcacga, separadagypplaca de isolamento.

O fluxo externo de agua quente aquece a solucédoflqguegor fora dos tubos

vaporizando o refrigerante presente na solucéo.

Este refrigerante vaporizado vai para o condensamtate é resfriado pela agua de
arrefecimento e condensado do lado de fora dosstwalmo condensador. O refrigerante
condensado é coletado na parte inferior do condensa € enviado para o evaporador,

passando antes por um dispositivo de expanséao.

A solugédo que se tornou concentrada no geradomeefoara o absorvedor passando

pelo trocador regenerativo, iniciando-se um noetoci

A Figura 4.1 a seguir mostra um desenho esquemdtisocaracteristicas do chiller

descritas anteriormente.
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CONDENSADOR —

Entrada Agua Chuente

GERADOR —‘

F
Y |
, |
VALVULA DE » —» )
PURGA DOREF. F i
| Tubo de Escoamento
Bomba de Befrigerante \ : ;
Entrada Agua
de Condensacio
Bomba da Solucdo
5 SOLUCAO FORTE [ ] SOLUGCAOFRACA

[ REFRIGERANTE LIQUIDO VAPOR REFRIGERANTE

Figura 4.1 — Desenho esquematico do chiller derghe em andlise.

A fonte de calor utilizada para a producdo de aglada no chiller em analise é obtida
a partir da recuperacdo da energia dos gases dst@&sade uma microturbina a gas de
fabricacdo Capstone, de modelo 330, a qual posgéngpia liquida nominal de 30 kW nas
condicbes ISO (15 °C / 101,325 kPa / 60% UR). Aupecacdo do calor dos gases de

exaustdo da microturbina é efetuada através decaltaira de recuperacao de calor.

Lembrando que o objetivo deste trabalho é realigamente, a analise do chiller

operando em carga parcial.
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A Figura 4.2 abaixo mostra um esquema e uma fotsistema completo (chiller +

caldeira de recuperacao + microturbina).

Torre de
resfriamento

Figura 4.2 — Sistema de cogeracéo instalado no NBEFEI: Microturbina a gas (1),
Caldeira de Recuperacéo (2) e Chiller de abso@)@o (

A Figura 4.3 mostra a torre de resfriamento, mo@#SG-11 fabricada pela Alpina,
utilizada na instalacdo e o tanque de 4gua conteadesisténcias elétricas utilizadas para
simular a demanda de carga térmica sobre o sisterrefrigeracdo por absorcgéo (chiller).
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Figura 4.3 — Resisténcias elétricas e torre deiaesénto.

A Figura 4.4 mostra um esquema do sistema de eeigdo por absorcdo com 0s
instrumentos de medicéo utilizados para a medigdalddos de temperatura, pressao e vazao
de agua gelada, quente e de condensacao. A seg@scéito o controle destes circuitos

externos.

O circuito de 4gua gelada é constituido de um otattor tiposingle-loop com valvula
de trés vias e atuador elétrico auto-ajustavel MB)(um transdutor de vazéao (TV3), um
transdutor de pressao (TP2), um termosensor (Ti&3)transdutores de temperatura (TT6,

TT7 e TT10) e um conjunto de 07 resisténcias desémecom 5 kW cada uma.

Este sistema de controle da carga térmica aplisatiee o ciclo de refrigeracdo foi
concebido para monitorar a temperatura do retomaglia gelada quando o seu valor esta
acima ou abaixo dset point A partir do momento que ha uma variacdo do vdar
temperatura da dgua que sai do conjunto de resigsdro termosensor (TS2) percebe esta
variacdo e envia um sinal de 4 a 20 mA para o PAGmar. Este sinal é processado com
referéncia aset pointda temperatura de saida de agua gelada e é epardaalvula de trés
vias (V3), onde o circuito eletrébnico da valvulaneerte o0 mesmo em sinal de corrente

continua, alimentando o motor da valvula controtesga posicao de abertura e fechamento.
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Quando o transdutor de temperatura (TT10) detec& @ agua de saida do

reservatorio esta acima det poinf a valvula de trés vias se fecha evitando quenafde
agua passe pelo conjunto de resisténcias elétfuamdo este mesmo transdutor detecta que
a temperatura da agua esta abaixaetopoint a valvula de trés vias abre, permitindo que o
fluxo de 4gua passe pelo reservatorio e seja atpieci

ENTRADA DE ;"\GU.-’\ \
DE CONDENSACAO AGUA QUENTE
BOMBA DE
AGUA DE CONDENSACAQ @
@ @ CHILLER X
MV3 TS3 ) ~
_ % ABSORCAO s ——
= P @ @ SAIDA DE
RESISTENCIAS . : AGUA QUENTE
ELETRICAS SAIDA DE &
@ AGUA GELADA X B4
£y / T
ENTRADA DE  SAIDADE
@ A T AGUA GELADA AGUA DE CONDENSACAO
. AGUA GELADA
ﬁl VALVULA DE 3 V1AS T TRANSDUTOR DE TEMPERATURA
DIQ VALVULA GAVETA TF TRANSDUTOR DE PRESSAD —l

MEDIDOR DE PRESSAD

<  VAVULA DE RETENCAQ P

%‘

2]

TORRE DE
RESFRIAMENTO

FILTRO TS MEDIDOR DE TEMEPRATURA

VALVULA GLOBO T  TRANSDUTOR DE VAZAO

&,
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[ & TERMOSTATO

Figura 4.4 — Esquema de instrumentacgéo do sistemefiigeracéo por absorcao.

O circuito de 4gua quente é constituido de um otador tiposingle-loop com valvula
de trés vias e atuador elétrico auto-ajustavel ML)(Um transdutor de vazéao (TV1), um
transdutor de presséo (TP3) e dois transdutorésnalgeratura (TT4 e TT5).

Este sistema de controle monitora a temperaturasalda da &agua gelada e,
consequentemente a capacidade do chiller, quepdngional a diferenca de temperatura da
agua no evaporador do chiller. Quando ha variagdemperatura de saida da agua gelada o
sensor de temperatura (TT6) detecta esta variagaoia um sinal de 4 a 20 mA para o PLC
do chiller. Este sinal é processado com referéaaiset pointde saida da agua gelada e em
seguida é enviado para a valvula de trés vias @Xjrcuito eletrénico da valvula converte o
sinal analdgico de 4 a 20 mA em sinal de correotgicua, alimentando seu préprio motor, o

qual movimenta sua haste controlando sua posicabeltura e fechamento.
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Quando a carga térmica € reduzida o controle dailéfecha, efetuando laoy-pass

do fluxo de agua quente para o recuperador de,glando a carga térmica é aumentada o

controle da valvula abre, liberando maior fluxcédela quente para o chiller.

O circuito da 4gua de condensacédo é constituidomdeontrolador tipcsingle-loop
com valvula de trés vias e atuador elétrico austayel ML (V2) um transdutor de vazao
(TV2), um transdutor de pressao (TP1l), um termos@eTS1) e dois transdutores de
temperatura (TT8 e TT9).

Este sistema controla a temperatura da agua na saidorre de resfriamento. O
controle é feito através da valvula de trés viad) (yuando a agua que sai da torre esta acima
ou abaixo do seset point Quando ha uma variacdo na temperatura da agusaqda torre o
termosensor (TS1) percebe esta mudanca de tempeeatunvia um sinal de 4 a 20 mA para
o PLC. Este sinal é processado com referénceetpointda temperatura da agua que sai da
torre de resfriamento e em seguida € enviado pam@vala de trés vias (V2). O circuito
eletrénico da valvula converte o sinal analégicatde20 mA em sinal de corrente continua,
alimentando seu préprio motor, o qual movimenta Baste controlando sua posi¢cdo de

abertura e fechamento.

Quando a temperatura de saida da 4gua da toresfdi@amento esta abaixo det poin
o controle da valvula fecha, evitando que a agsagaela torre de resfriamento. Quando a
temperatura de saida da agua da torre de resfriamsta acima deet pointo controle da

valvula abre, permitindo que o fluxo de agua pasde torre de resfriamento.

Para a aquisicao dos dados, tais como, temperau@ades e pressoes dos pontos de
entrada e saida da agua do gerador, evaporadoalesdovedor/condensador, foi utilizado o

programa de aquisicdo desenvolvido no softwaresglfrada.

A Figura 4.5 mostra a tela do programa de aquisiiggenvolvido no software Elipse
Scada utilizada para monitoracéo e aquisicdo ddssdda planta de cogeracao, mostrando os

equipamentos e instrumentos de medicao e controle.

Para a medida de vazao foi utilizado um medidoradéio do tipo Turbina Tangencial —
série TVR, de fabricagdo TECNOFLUID, com faixa dz&o de 2,4 — 28,6 m3/h, amplitude
maxima de 24 VCC e sinal de saida de 4 a 20 mAafa p medida de temperatura foi

utilizado na instalacdo sensores de temperatuitgpddPt-100 com faixa de medicdo de 0 a
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110 °C para o circuito de agua quente e de 0 &58afa os circuitos de agua gelada e de

condensacéo, do fabricante CONSISTEC.

# Monitoramento das MicroTurbinas Capstone - Principal
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HicroTurbina Caldeira de Recuperagiio Chiller de Absorgio  LLERIEER®

Figura 4.5 — Tela principal do software Elipse $cad

4.2 DESCRICAO DO ENSAIO

Nos testes realizados, inicialmente aplicou-se garga na microturbina necessaria
para que a caldeira de recuperacao fornecesseaagna temperatura suficiente para iniciar o
processo de separacdo do refrigerante da solugdgemador do chiller de absor¢cdo. Em
seguida, elevou-se a poténcia mantendo-a cons&ntieu-se inicio ao processo de

resfriamento da agua.

A operacao do chiller comecou a partir do momentogele a temperatura da agua na
saida da caldeira de recuperacdo alcancou 70,0p0Gi8, esta temperatura € a minima
necessdaria para que seja possivel iniciar o procdesvaporizacdo do refrigerante no
evaporador. Segundo o fabricante a temperaturanttada de agua quente ndo deve ser

inferior a este valor e também néo deve excederCl@guardou-se entdo que agua gelada
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alcancasse a temperatura de aproximadamente 720i@| é tipica de uma instalagédo de

condicionamento de ar para conforto térmico, selina@o de carga no sistema.

Ao atingir esta temperatura iniciou-se o processoapglicacdo de carga térmica no
sistema, através de um banco de resisténciascaktde imersdo localizadas em um
reservatorio de agua. A poténcia das resisténtétiscas foi alterada, manualmente por um
sistema tiristorizado, desde zero até 35 kW, emrvatos de 5 kW. Em cada um destes
patamares de carga aguardou-se que a temperatagaaaelada se estabilizasse em torno de

7,0 °C para entdo serem coletados os dados.

Os dados analisados, mostrados no item seguint@mfocoletados para uma

temperatura de agua gelada estabilizada a 7,0 °C.

A Figura 4.6 exemplifica este procedimento inicdds testes, a qual mostra a
temperatura de entrada de agua quente elevandé-akancar a temperatura de 70,0 °C. Ao
mesmo tempo em que a temperatura de entrada dgélgula reduz-se, chegando ao valor de
7,0 °C.
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70 ——

e — -Entrada de agua gelada
60 - . .
—— Saida de agua gelada
— - Entrada de agua quente

3

= 50 —— Saida de agua quente
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3] . - - .
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19:36 19:43 19:50 19:58 20:05 20:12 20:19 20:26 20:34
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Figura 4.6 — Temperaturas de entrada e saida @dedagLcircuitos externos em funcéo do

tempo.

A Figura 4.7 mostra a carga do evaporador e dodgenaara o mesmo intervalo de
tempo mostrado na Figura 4.6. ApOs a estabilizat@idemperatura, a carga aplicada na
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resisténcia elétrica foi de 10 kW e o calor trocado gerador permaneceu

aproximadamente em 48 kW, para este ensaio.
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Figura 4.7 — Calor trocado em relagdo o tempo.

As oscilagcdes presentes nas capacidades mostradkguna 4.7 sado devido a oscilacéo
apresentada nos dados das vazfes de agua, podendecsrrente do sinal emitido pelos

medidores de vazao. Esta variagcao pode ser peecedifligura 4.8.
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Figura 4.8 — Vazao de agua quente e gelada en@cetax;tempo.

A Figura 4.9 mostra o comportamento do sistemadmpanbmetido a uma elevacao de
carga de 20 kW para 25 kW a uma temperatura degejada de 6,7 °C.
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O tempo que levou para a capacidade elevar 5,0 kW sstema estabilizar

novamente ficou em torno de 30 minutos, como indigaadro na curva de carga térmica.
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Figura 4.9 — Variacdo da carga térmica ao decdoeempo.

Na Figura 4.10 observa-se o aumento da capacidadevaporador, para uma
temperatura de entrada de agua gelada de aproximeatia9,2 °C, temperatura de entrada de
adgua de condensacédo de 26,6 °C e vazfes de agtartes, para uma temperatura de saida
de agua gelada de aproximadamente 6,5°C.
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Figura 4.10 — Variacdo de carga térmica e temperale entrada de agua quente ao decorrer

do tempo.
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4.3 ANALISE DOS DADOS COLETADOS

Como mencionado anteriormente, o objetivo princigakte trabalho € analisar o
comportamento do chiller de absorgéo operando emigdes diferentes do ponto de projeto.
Apds a coleta dos dados de todos os ensaios adiZz@ram separados 0s pontos que
alcancaram regime permanente para diferentes dmewdide operacao, a partir das planilhas

geradas, em funcdo do tempo, com todos os paréametoessarios para analise do chiller.

Como pode ser observado nas figuras anteriordaxo fle calor mostrado apresentam
oscilagbes. Isto é devido ao regime intermitenteopleracdo das bombas de agua gelada,
quente e de condensacdo, 0 que torna o regimeeatagdp do chiller intermitente. Para a
obtencdo dos pontos em regime permanente, foi gadpeum intervalo de um a dois
minutos, aproximadamente, e calculado a média eesvial padrdo para cada vazéo e
temperatura. Os intervalos apresentados como rgugnmeanente foram os que obtiveram no

intervalo um desvio padrdo menor ou igual a megituria do instrumento de medicgéo.

Os principais parametros analisados foram as teanpes de entrada da agua de
condensacao, gelada e quente. A partir destes dbdmosnalisada a tendéncia do

comportamento do chiller para diferentes condigf#esperacéo.

Apobs filtragem dos dados realizou-se a andlise egime permanente. As figuras a
seguir mostra a influéncia das temperaturas dedmtile agua do evaporador, gerador e do

condensador sobre a performance do chiller.

O calculo das incertezas das medidas indiretasaxia de transferéncia de calor do

evaporador @o), do geradorfbg) e do COP do sistema estdo demonstrado no Apé@dice

do trabalho.

Muitos dados dos ensaios ndo puderam ser aproesifaal erros apresentados pelos
instrumentos de medicdo, 0s quais nao transmitrametamente o sinal. Entre os dados
coletados, apenas os intervalos de dados dos snga® alcancaram regime permanente

foram considerados nas analises.

Nos itens a seguir estdo mostrados o efeito dgset@turas de entrada de agua quente,
gelada e de condensacdo sobre a performance der,chilcapacidade do evaporador e do

gerador.
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4.3.1 Efeito da temperatura de entrada de agua quen

te (T11)

Neste item sera analisada a influéncia da tempardiientrada de agua quente sobre a
capacidade térmica no evaporador, no gerador eftcemte de performance do chiller. Para
isso foram analisados testes onde a temperatueatceda de agua quentk 4 foi alterada
dentro de uma faixa de valores, enquanto os depaa@&netros operacionais sdo mantidos
constantes, como as vazfes de agua quente, gdladmndensacdo e as temperaturas de

entrada de agua gelada e de condensacéo.

Para a temperatura de entrada da agua gelagadé 9,3 °C e temperatura de entrada
de 4gua de condensacdas] de 26,8 °C e vazdes, conforme Tabela 4.2, o ¢edordo no
evaporador e gerador do chiller apresentou o caiapento apresentado na Figura 4.11, a

qual mostra o efeito causado pelo aumento da tetyparde entrada de agua quente.

O aumento da temperatura de entrada de agua qumarte,0s demais parametros
mencionados acima constantes, proporcionou um &gomem capacidade frigorifica do
chiller, pois com a elevagdo da temperatura daefopiente, mais vapor de refrigerante é

produzido no gerador.

Tabela 4.2 — Parametros para variacédo da tempeamdéuentrada de agua quentg)com

uma temperatura de entrada de agua gelada de 9,3 °C

Vazdo Massica Temperaturas de entrada e saida

Condensacéao Gelada Quente

m,, m; Mg Ti6 Tis Tig T, T LER! Qo Qs COP
kal/s kals ka/s °C °C °C °C °C °C kW kwW -
7.74 3.58 9.30 30.89 26.77 7.12 9.37 81.66 86.08 9.60 38.50 25 0.
7.98 3.60 9.32 30.74 26.71 6.98 8.89 82.99 87.32 8.01 40.14 20 0.
8.04 3.64 9.30 30.87 26.75 6.95 9.29 83.15 87.41 9.91 39.81 25 0.
8.06 3.64 9.30 30.69 26.53 7.00 9.34 83.42 87.80 10.50 40.99.26 0
7.94 3.64 9.32 30.78 26.76 6.79 9.17 84.85 89.14 10.08 39.57.25 0
8.06 3.70 9.28 30.89 26.25 7.09 9.83 84.94 89.48 11.78 42.55.28 0
8.00 3.63 9.30 30.61 26.49 6.78 9.33 85.57 89.94 10.77 40.63.26 0
8.06 3.75 9.29 30.75 26.73 6.64 9.07 86.22 90.46 10.59 42.50.25 0
8.03 3.66 9.28 30.50 26.39 6.64 9.30 87.64 91.93 11.31 43.10.26 0

Observou-se que com 0 aumento da temperatura delamte agua quente ocorreu um
aumentou na capacidade do evaporador e do coedictn performance (COP), para os

demais parametros constantes.
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Os valores obtidos para o COP, para uma cargandaride, aproximadamente, 22%

a 30% da carga nominal, foram de 0,25 a 0,28. &stento do COP pode ser observado na
Figura 4.12.
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Figura 4.11 — Capacidade térmica do evaporadorgedimor com variagcdo da temperatura de

entrada de agua quenfg4{) a uma temperatura de entrada de agua gelagalé 9,3 °C.
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Figura 4.12 — COP em funcédo da temperatura dedentta agua quenté&f) para
temperatura de entrada de agua gelagade 9,3 °C.
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A mesma andlise foi realizada com a temperaturanteada de agua quenfe )

para uma temperatura de entrada de agua gelagadé 10,4 °C. Estes resultados estédo

indicados na Tabela 4.3.

Tabela 4.3 — Parametros para variacao da tempaiggilentrada de agua queritg)(com

uma temperatura de entrada de agua gelagade 10,4 °C.

Vazao Massica

Temperaturas de entrada e saida

Condensacéo Gelada Quente

m,, m; My Ti6 T3 Tig T, T, LES! Qo Qs COP
kal/s kals ka/s °C °C °C °C °C °C kW kwW -
7.83 3.63 9.34 30.88 26.78 7.28 9.52 80.55 84.97 9.49 40.29 24 0.
7.95 3.66 9.35 30.66 27.30 7.12 9.70 82.07 86.50 10.95 40.94 .27 0
7.94 3.65 9.32 3151 26.80 7.37 10.86 83.14 87.66 14.80 41.78.35
7.90 3.65 9.37 31.46 28.09 7.12 10.65 84.25 88.74 14.98 41.28.36
7.94 3.58 9.38 32.61 27.57 7.75 10.70 84.35 89.13 12.27 44.18.28
8.06 3.70 9.28 30.89 26.25 7.09 9.83 84.94 89.48 11.78 42.55.28 0
7.98 3.69 9.38 33.13 29.91 7.45 10.64 85.24 89.89 13.70 43.1D.32
8.00 3.68 9.34 33.53 30.06 7.45 10.77 85.91 90.49 14.25 42.6D.33
7.97 3.79 9.33 30.74 27.27 6.64 9.85 87.44 91.68 14.17 39.29.36 0

Para a temperatura de entrada de agua gelada4léCl(a carga térmica e capacidade

do gerador também aumentaram com o0 aumento da tatm@ede entrada de agua quente

(T11) conforme pode ser observado na Figura 4.13. Naista de operacgdo, a carga analisada

variou de 27 % a 48 % da nominal.

Calor trocado (kW)

| — Gerador (kW)

60.0 - — Evaporador (kW)
50.0 T T I T II I I T
40.0 I 1 l 1 ll l l 1
20.01

D
os| EasemE
0.0 ‘ ‘ ‘ ‘ | | |

Temperatura de entrada de agua qu(°C)

Figura 4.13 — Capacidade térmica do evaporadorgedimor com variagcado da temperatura de

entrada de agua quenfig{) a uma temperatura de entrada de agua gelagalé 10,4 °C.
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Figura 4.14 — COP em funcédo da temperatura dedentta agua quenté&f) para
temperatura de entrada de agua gelagade 10,4 °C.

A Figura 4.14 mostra o aumento do COP em relag@&maeratura de entrada de 4gua

guente para uma temperatura de entrada de aguagidda 0,4 °C.

Para uma temperatura de entrada de agua gelada(d®Cle variando a temperatura de
entrada de agua quente ocorreu 0 mesmo compor@anestb para as temperaturas
anteriores. As capacidades do evaporador e doayepada esta temperatura de agua gelada

também aumentaram, alcancando um COP de 0,42.

Tabela 4.4 — Parametros para variacdo da tempai@ddientrada de agua queriig)(com

uma temperatura de entrada de agua gelagade 11,0 °C.

Vazao Massica Temperaturas de entrada e saida
Condensacao Gelada Quente
m, m,; Mg Tis Tis Tis T, T T Q Qger COP
kagls kals kals °C °C °C °C °C °C kW kW -

8.03 3.66 9.23 33.44 29.43 7.55 10.89 80.88 84.62 14.23 34.990.41
7.94 3.65 9.32 31.51 26.80 7.37 10.86 83.14 87.66 14.80 41.73.35
7.90 3.65 9.37 31.46 28.09 7.12 10.65 84.25 88.74 14.98 41.28.36
7.79 3.68 9.22 32.37 27.18 7.79 11.52 83.40 88.12 15.94 42.73.37
8.00 3.64 9.26 33.63 30.08 7.62 11.39 85.51 90.31 15.95 44.6D.36
7.95 3.61 9.30 31.53 26.46 7.38 11.36 83.92 88.59 16.73 43.1D.39
7.98 3.71 9.35 31.21 27.43 7.02 10.78 84.40 88.90 16.25 41.79.39
8.00 3.68 9.34 33.53 30.06 7.45 10.77 85.91 90.49 14.25 42.6D.33
8.01 3.64 9.28 31.78 28.32 6.82 10.89 87.17 91.55 17.20 40.8D.42
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A capacidade térmica do evaporador para a tempardtiagua gelada de 11,0 °C

variou de 40 a 54 % da nominal. A Figura 4.15 naostste aumento de capacidade do

evaporador e do gerador enquanto a Figura 4.16aradelevacédo do COP.
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Figura 4.15 — Capacidade térmica do evaporadorgedimor com variagcdo da temperatura de

entrada de agua quenig4) para temperatura de entrada de agua gelagade 11,0 °C.
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Figura 4.16 — COP em funcao da temperatura dedenttaa agua quent&if) para
temperatura de entrada de agua gelagade 11,0 °C.
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A Figura 4.17 mostra a variacdo do coeficiente defopmance em fungdo da

temperatura de entrada de agua quente, no intedeal®b,0 a 91,6 °C, para temperaturas de
entrada de agua gelada de 9,3, 10,4 e 11,0 °C, aomemperatura de saida de

aproximadamente 7,0 °C.

A patrtir dos valores de capacidade mostrados tedatmanteriores, foi observado que
para temperaturas de entrada de agua quente mabomdsller aumenta sua capacidade

frigorifica.

Nota-se também que, com o aumento da temperatueatdida de agua geladb 4
para uma mesma temperatura de entrada de agua @lehtde condensacadi) e vazdes

de agua gelada, condensacao e quente, o chilleseagiou um aumento do COP.

O aumento da temperatura de entrada de agua g@lgdldem uma maior influéncia
que 0 aumento da temperatura de entrada de aguéedle). Analisando as tabelas e a
Figura 4.17, nota-se que o aumento de 1,0 °C npdextura de entrada de agua geldda (
proporciona um efeito maior que o aumento de 1,hdGemperatura de entrada de agua
quente T11) no COP do chiller.

0.6
— Temperatura de entrada de agua gelada = 9.2 °C
0.5 ——Temperatura de entrada de agua gelada = 10.4 °C
—— Temperatura de entrada de agua gelada = 11.1 °C
0.4
S 0.3 /
@)
0.2 1
0.1
OO T T T T T T T T

84.0 850 86.0 87.0 880 89.0 90.0 91.0 92.0 93.0
Temperatura de entrada de agua quente (°C)

Figura 4.17 — Comportamento do chiller com o aumeattemperatura de entrada de 4gua
guente T11) para diferentes temperaturas de entrada de &dadag( 7).



77
4.3.2 Efeito da temperatura de entrada de agua gela da (T7)

Neste item sera analisada a influéncia da tempaeralel entrada de agua gelada)
sobre o comportamento do chiller. Para isso foraalisados testes onde a temperatura de
entrada de agua geladga) foi alterada dentro de uma faixa de valores, antpuos demais
parametros operacionais sdo mantidos constantes, as vazdes de agua quente, gelada, de

condensacdao e as temperaturas de entrada de &jia qule condensacao.

A Tabela 4.5 mostra os dados separados para &daria temperatura de entrada de
agua gelada de 9,2 a 12,7 °C para uma temperatuemtdada de agua de condensacao de

27,3 °C e temperatura de entrada de quente d€C4,7

Para esta faixa de operacgdo, a capacidade frigosiiriou de 21 a 60 %. Nota-se que
com a temperatura de entrada de agua quéntg 74,7 °C néo foi possivel alcancar
temperatura de saida de agua gelags ¢{le 6,7°C, pois para esta temperatura de agudejuen

ainda nao é suficiente para que ocorra a trocalde wecessaria no evaporador.

Tabela 4.5 — Pardmetros para variacao da tempaigglentrada de agua gelda; com
uma temperatura de entrada de agua qé@mnfede 74,7 °C.

Vazao Massica Temperaturas de entrada e saida
Condensacao Gelada Quente
m, m; Mg Tie Tis Tis T, T L Q Quer COP
kgls ka/s kals °C °C °C °C °C °C kW kW -

7.94 4.55 9.33 31.84 27.23 7.42 8.57 72.56 77.53 6.11 45.90 13
8.05 4.54 9.22 33.07 29.89 7.67 8.80 72.27 77.06 5.97 44.83 13
7.94 4.57 9.30 31.30 27.89 7.28 9.22 70.39 75.22 10.29 44.60 .23
7.96 4.56 9.27 31.08 26.20 7.69 9.67 69.77 74.80 10.51 46.59.23
7.94 4.57 9.27 31.39 26.49 8.06 9.96 69.69 74.70 10.11 46.32 .22
7.91 4.64 9.29 31.97 27.14 8.81 10.19 69.84 74.91 7.44 46.65.16
7.95 4.80 9.21 31.95 28.80 8.88 10.79 68.27 73.12 10.65 44.8®.24
7.99 4.85 9.23 31.09 26.12 9.07 11.23 67.34 72.40 12.20 47.00.26
7.99 4.88 9.23 31.40 26.37 9.49 11.56 67.31 72.40 11.73 47.39.25

cooooo©o

O comportamento obtido esta representado na FigiBa a qual mostra o aumento do
calor trocado no evaporador com 0 aumento da teafarde entrada de agua gelatig) (e
0 aumento da capacidade no gerador.

O aumento da temperatura de entrada de agua gmlatenta a temperatura e pressao

de evaporacéo, elevando a capacidade frigorifioehdier. Desta forma, com maior fluxo de
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vapor de refrigerante, ha também aumento do flugocalor no gerador e do COP,

conforme Figura 4.19.

70.0
— Gerador (kW)
60.0 —— Evaporador (kW
g 500 I I I | I | I j
%40.0 | 1 1 L] l I .
é 30.0
S
20.01
R |
100 1
0.0 ‘ ‘ ‘ — | |

8.0 8.5 9.0 9.5 10.0 10.5 11.0 115 12.0
Temperatura de entrada de agua gelada (°C)

Figura 4.18 — Capacidade térmica do evaporadorgedmor com variagdo da temperatura de
entrada de agua gelada{) a uma temperatura de entrada de agua quenjedé 74,7 °C.

0.€

0.0 T T T T T T T

8.0 8.5 9.0 9.5 10.0 10.5 11.0 11.5 12.0
Temepratura de entrada de agua gelada (°C)

Figura 4.19 — COP em funcéo da temperatura dedentta agua gelad&,{) para
temperatura de entrada de agua quent¢ de 74,7 °C.
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Para uma temperatura de entrada de agua quentelé 87,1 °C e temperatura de

entrada de agua de condensachg) (de 27,5 °C e temperatura de entrada de aguaagelad
(T17) variando de 8,9 a 11,6 °C, conforme Tabela 4)8grvou-se também um aumento do
calor trocado no evaporador, no gerador e do COfapacidade frigorifica aumentou de 23 a
51 %.

Tabela 4.6 — Parametros para variacdo da tempai@dientrada de agua geladg) com

temperatura de entrada de agua quent¢ de 87,1 °C.

Vazao Massica Temperaturas de entrada e saida

Condensacéo Gelada Quente

m, m; Mg Tie T Tis T, T Ty Q, Qger COP
kagls ka/s kals °C °C °C °C °C °C kW kW

7.98 3.60 9.32 30.74 26.71 6.98 8.89 82.99 87.32 8.01 40.14 20 0.
8.06 3.64 9.30 30.69 26.53 7.00 9.34 83.42 87.80 9.90 40.99 24 0.
7.74 3.58 9.30 30.89 26.77 7.12 9.37 81.66 86.08 9.41 39.82 24 0.
7.89 3.51 9.31 32.33 29.41 7.37 9.69 83.39 87.83 9.47 40.81 23 0.
7.95 3.66 9.35 30.66 27.30 7.12 9.70 82.07 86.50 10.95 40.94.27 0
8.02 3.72 9.35 32.32 29.73 7.07 9.89 81.81 86.24 1223  4137.30 0
7.94 3.72 9.44 29.92 26.86 7.28 10.05 81.81 86.24 12.00  40.9®.29
7.94 3.65 9.32 31.51 26.80 7.37 10.86 83.14 87.66 14.80 41.78.35
7.96 3.66 9.26 32.89 27.66 7.95 11.65 83.09 87.91 15.76 44.63.35

Para a temperatura de entrada de agua quenjea (87,1 °C, a temperatura de saida de

agua geladaTgg) alcancou valores inferiores comparado com a temtp& de entrada de

agua quente a 74,7°C. A Figura 4.20 mostra o pedfifluxo de calor com o aumento de

temperatura de entrada de agua gel@ga € a Figura 4.21 o aumento do COP.

Calor trocado (kW)

70.C

60.0 1

50.0

40.0

30.0 1

20.0 1

10.0

—— Gerador (kW)
— Evaporador (kW)

I

L]

|

[ 1]

0.0
8.5

9.0

9.5

10.0

10.5

11.0

11.5

12.0

Temperatura de entrada de agua gelada (°C)

Figura 4.20 — Capacidade térmica do evaporadorgedimor com variagcdo da temperatura de

entrada de agua gelada4) a uma temperatura de entrada de agua quenjealé 87,1 °C.
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0.4+
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Temperatura de entrada de agua gelada (°C)

Figura 4.21 — COP em funcado da temperatura dedentta agua geladd, ) para
temperatura de entrada de agua quent¢ de 87,1 °C.

A Tabela 4.7 apresenta os valores dos parameteya@pnais para uma temperatura de
entrada de 4gua quentB4) de aproximadamente 90,7 °C e temperatura dedentta agua
de condensac¢ad{s) de 27,0 °C com a temperatura de entrada de &adagvariando de 8,8
a 11,6 °C. Para esta temperatura de entrada degaguée, a temperatura de saida de agua
gelada alcancou valores inferiores ao apresentagwi@mente, em torno de 6,7 °C, pois a
temepratura de entrada de 4gua quente de 90,70°akér deste pardmetro para a condi¢ao

nominal.

Tabela 4.7 — Parametros para variacdo da tempai@dientrada de agua geladg) com

uma temperatura de entrada de agua qué&iiede 90,7 °C.

Vazao Massica Temperaturas de entrada e saida
Condensacao Gelada Quente
m, m, my Tg Tis Tis T, T T Q Qg COP
kagls ka/s kals °C °C °C °C °C °C kW kW -

8.01 3.63 9.29 30.50 26.54 6.48 8.81 87.78 91.95 9.86 38.87 25
7.96 3.62 9.33 30.71 26.70 6.50 8.94 87.54 91.82 10.26 39.52.26
8.06 3.75 9.29 30.75 26.73 6.64 9.07 86.22 90.46 10.59 39.77 .27
8.03 3.66 9.28 30.50 26.39 6.64 9.30 87.64 91.93 11.31 40.14 .28
7.97 3.79 9.33 30.74 27.27 6.64 9.85 87.44 91.68 14.17 39.29.36
7.98 3.71 9.35 3121 27.43 7.02 10.78 84.40 88.90 16.25 41.79.39
7.98 3.74 9.30 31.10 26.15 7.00 10.93 85.71 90.17 17.11 41.4@.41
8.03 3.72 9.27 31.46 27.64 7.02 11.40 85.30 89.74 18.96 41.59.46
8.06 3.76 9.27 32.21 28.68 7.21 11.61 85.09 89.62 19.23 42.43.45

coooo
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Para esta faixa de operacao de 8,8 a 11,6 °C acorraumento da capacidade

frigorifica de 29 a 49 % da capacidade nominal @mento do COP conforme pode ser

observado na Figura 4.22 e 4.23 respectivamente.

70.0
— Gerador (kW)

60.0 1 — Evaporador (kW
S 50.01
: [ 1]
- |
S 40.0 l l l l
o
g Tl ]
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O

20.0

10.01

0.0 T T T T T T

8.5 9.0 9.5 10.0 10.5 11.0 115 12.0

Temperatura de entrada de agua gelada (°C)

Figura 4.22 — Capacidade térmica do evaporadorgedimor com variacado da temperatura de

entrada de agua gelada4) a uma temperatura de entrada de agua quénjedé 90,7 °C.

0.6
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Figura 4.23 — COP em funcéo da temperatura dedentta agua gelada,{) para
temperatura de entrada de agua quéent de 90,7 °C.
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Da mesma forma que apresentado para o efeito daetatora de entrada de agua

quente Ti1) sobre o comportamento do sistema, a Figura 41@gdstra o aumento do
coeficiente de performance com o aumento da teryvarde entrada de agua geladig)(
mantendo-se todos os demais parametros de tenmaeeatazao constantes. Pode ser notado
também o aumento do COP, para uma faixd,gdee aproximadamente 9,0 a 12,5 °C, com o

aumento dd 1.

0.c
— Temperatura de entrada de agua quente = 90.7 °C
‘| — Temperatura de entrada de agua quente = 87.1 °C
0.5 —— Temperatura de entrada de agua quente = 74.7 °C
04
ol
O 0.3
o
0.2 /
0.1
0.0
8.5 9.5 10.5 11.5

Temperatura de entrada de agua qe(°C)
Figura 4.24 — Comportamento do chiller com o aumeafT,; para diferente$;;.

O aumento da temperatura de entrada de agua gefadama influéncia maior do que a
temperatura de entrada de agua quente, entretarmouma intensidade menor do que a

avaliada no item anterior.

4.3.3 Efeito da temperatura de entrada de 4gua de ¢ ondensacéo
(T13)

Neste item sera analisada a influéncia da temperatie entrada de agua de
condensagaor(s) sobre o comportamento do chiller. Para isso foaaalisados testes onde a
temperatura de entrada de agua de condensdggodfdi alterada dentro de uma faixa de
valores, enquanto os demais parametros operacigdaismantidos constantes, como as
vazdes de 4gua quente, gelada, de condensacdermepesaturas de entrada de agua quente e
gelada.
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Para uma temperatura de entrada de agua geladg6d&Cle temperatura de entrada

de agua quente de 88,9 °C e com o aumento da tetmgerde entrada de agua de

condensacéao de 26,2 °C a 29,7 °C ocorreu uma digdimuma capacidade do evaporador e do

gerador ,como pode ser observado nos dados foosecadTabela 4.8.

Tabela 4.8 — Parametros para variacdo da tempaidglentrada da dgua de condensacéo
(T13) com temperatura de entrada de agua quépie 88,9 °C e geladd(7) 10,6 °C.

Vazao Massica

Temperaturas de entrada e saida

Condensacao Gelada Quente

m, m; my; Ty Tis Tis T, T L Q Qg COP
kgls ka/s kals °C °C °C °C °C °C kW kW -
7.90 3.72 9.22 31.27 26.19 7.19 11.41 84.18 88.83 18.29 42.79.43
7.95 3.61 9.30 31.53 26.46 7.38 11.36 83.92 88.59 16.73 43.1D.39
7.94 3.65 9.32 31.51 26.80 7.37 10.86 83.14 87.66 14.80 41.73.35
7.97 3.79 9.33 30.74 27.27 6.64 9.85 87.44 91.68 14.17 39.29.36 0
7.98 3.71 9.35 31.21 27.43 7.02 10.78 84.40 88.90 16.25 41.79.39
7.90 3.65 9.37 31.46 28.09 7.12 10.65 84.25 88.74 14.98 41.28.36
8.01 3.64 9.28 31.78 28.32 6.82 10.89 87.17 91.55 17.20 40.8D.42
7.89 351 9.31 32.33 29.41 7.37 9.69 83.39 87.83 9.47 40.81 23 0.
8.02 3.72 9.35 32.32 29.73 7.07 9.89 81.81 86.24 12.23 41.37.30 0

Como pode ser observado na Figura 4.25, a temperake entrada de agua de

condensagadr(s) ocasionou uma maior influéncia na troca de catdoevaporador do que no

gerador.
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60.07 —— Evaporador (kW)
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10.0 L L
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26.0 26.5 27.0 27.5 28.0 28.5 29.0 29.5 30.0 30.5

Temperatura de entrada de agua de condensacgéao (°C)

Figura 4.25 — Capacidade térmica do evaporadorgedmor com variagdo da temperatura de

entrada de agua de condensadag) & umar;; = 88,9 °C el,7 = 10,6 °C.
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Desta forma, como a reducéo do fluxo de calor rapesador foi maior do que no

gerador o COP do sistema diminui com o0 aumentoed®ératura de entrada de agua de

condensacadrl{s), conforme indica Figura 4.26.

Este perfil € explicado pelo fato de que quantoomai temperatura da agua de
condensacéo entrando no sistema, menor é a capaadasolucido deB-LiBr absorver o
vapor de refigerante @@) e a solucdo também chegara ao gerador com un@ ma

temperatura, diminuindo o fluxo de calor trocadamesmo.

0.€

0.5 1

0.4

0.3 1

COP (5)

0.2 1

0.1

0-0 T T T T T T T
26.0 26.5 27.0 275 28.0 28.5 29.0 29.5 30.0

Temperatura de entrada de agua de conden(°C)

Figura 4.26 — COP com variacéo da temperatura ti@dende agua de condensacEg)(@
uma temperatura de entrada de agua quente de@@,®etnperatura de entrada de agua
gelada de 10,6 °C.

4.3.4 IPLV - Integrated Part-Load Value

De acordo com a norma ANSI/ARI STANDARD 560-2000PaV permite a avaliacao
em carga parcial dos chillers de absorcao e bombaslor. OIPLV € um valor calculado
para quantificar o desempenho em carga parciahdsistema de refrigecéo por absorcao de
vapor, considerando as condi¢cOes padrbes defimdasorma, as quais estdo indicadas na
Tabela 4.9.

Esta norma é aplicavel para chillers de absorc@mados por vapor ou agua quente de

simples e duplo efeito e também para chillers dgmya direta.
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Segundo ANSI/ARI (2000) para parametros fora dessmslicOes padrbes, estes

devem atender as seguintes faixas de operacao:
» Temperatura de saida de agua gelada entre 44°&€ 8
* Temperatura de entrada do absorvedor/condendadi$,7 a 32,2 °C;
» Vazéo de agua do absorvedor/condensador ensea@@.1 L/s por kW;
» Vazao de agua do evaporador entre 0,03 a 0,050c/kW;
» Temepratura de agua quente no gerador de 82 &204
» Vazao de agua quente: Padrao do fabricante.

Tabela 4.9 — Condi¢cOes padréo de avaliagédo (ANS|/ABOO0).

Chiller Simples efeito / Queima indireta

Absorvedor / Condensador

Temperatura de entrada da agua °C 29,4
Vazéo de 4gua L/s por kW 0,065
Fator de incrustacéo m2 C/W 0,000044
Evaporador

Temperatura de saida da agua °C 6,7
Vazao de agua L/s por kW 0,043
Fator de incrustagéo m2 C/W 0,000018
Gerador

Temperatura de entrada da agua °C a
Temperatura de saida da agua °C a
Vazéo de 4gua L/s por kW a
Fator de incrustacéo m2 C/W 0,000018

a- Condicdes especificadas pelo fabricante

4.3.4.1Determinacao da performance em carga parcial
Para o calculo do IPLV a norma ANSI/IARI (2000)rfece a seguinte equacao:

IPLV=0,01.A+0,42.B+0,45.C + 0,12 (4.2)

Onde: A=COP a 100 %
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B=COPa75%

C=COP as0%
D=COPa25%

Uma tolerancia para as faixas de capacidade aaali@ddefinida pela Equacéo 4.2,
fornecia pela norma ANSI/ARI 560-2000:

Tolerancia% = 10,5 - (0,07 . %L ) { 833,3 j 4.2

DT, .%FL

Onde: FL  — Carga nominal

DTr. — Direfenca de temperatura entre entrada e sidagua gelada em
plena carga [°C].

A Equacéo 4.2 permitiu calcular a tolerancia p&asd, 75 e 100% da carga nominal
do chiller. Para o chiller em analise, por exemgloCOP na condicdo nominal é 0,693.
Operando a 75% de sua capacidade a toleranciaadbtide 7,3%, ou seja, o valor do COP
obtido dos testes experimentais utilizado parautaico IPLV, deve estar dentro desta
tolerancia. A Tabela 4.10 mostra os valores dedniga calculados.

Tabela 4.10 — Valores de tolerancia calculada paa = 5,5 °C.

DT  %FL Tolerancia IPLV

°C % -
5,5 100 5,0 0,509
75 7,3
50 10,0
25 14,8

A representagcdo gréfica da Equacgédo 4.2 € dada quaaF#.27. Para o calculo da
tolerancia ddPLV utiliza-se a seguinte equacao:

Tolerancia IPLV=6,5 + 19,4

[%. (4.3)

FL

Tolerancia IPLV =10 %

No préximo capitulo foi calculado WLV para os valores obtidos pela simulagdo do

sistema de refrigeracao por absor¢céo e comparad@abtido pelos dados experimentais.
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Figura 4.27 — Curva de tolerancia para carga ndmiparcial (ANSI/ARI, 2000).

A Figura 4.28 é a representacao grafica da Equagio
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Figura 4.28 — Curva de tolerancialékh.V (ANSI/ARI, 2000).
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Capitulo 5

RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste capitulo serdo apresentados os resultadde®htpartir da simulagéo do sistema
de refrigeracdo por absorcdo de vapor. Os results#godo comparados com os dados
experimentais obtidos por testes experimentaiszegids no chiller de absorcdo, os quais

foram mostrados no Capitulo 4.

5.1 RESULTADOS DA SIMULACAO

O modelo computacional foi desenvolvido para simuwasistema para diferentes
condi¢des de operagédo. Inicialmente serdo mostraslossultados obtidos da simulacdo, os
quais indicam o comportamento do chiller para difegs condi¢cdes de operagédo. Enquanto o
parametro analisado é variado, os demais paramagrestrada sdo mantidos constantes, no
valor indicado pelo fabricante do chiller, o quaidadm realizados os testes experimentais para

a condicéo do catélogo.

O modelo matematico foi desenvolvido em MatlABers&o 7.9.0.529 (R2009b). Foi
utilizado para as simulacbes um computador com manf®AM de 4.00 GB, sistema
operacional de 32 bits e processador Intel® CoreD4@ CPU P8600, 2.40 GHz.

O método de convergéncia utilizado no modelo foéiodo da bissecdo. A tolerancia

utilizada foi de 0,1% para a convergéncia de cadlanpetro estimado inicialmente.
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Os parametros operacionais analisados foram d@®sanassicas e as temperaturas

de entrada dos circuitos de agua gelada, quent ambensacédo. A Tabela 5.1 mostra o

tempo de processamento para cada parametro simulado

Tabela 5.1 — Tempo de processamento.

Parametro Tempo de
analisado processamento
Temperatura de entrada de agua
Gelada T, 138 segundos
Quente T, 152 segundos
Condensacdo T, 115 segundos
Vazao de agua
Gelada rﬁn 174 segundos
Quente rﬁll 103 segundos
Condensacao rﬁm 120 segundos

A Tabela 5.2 mostra os valores dos parametros destms pontos do ciclo de

refrigeracdo por absorcédo de simples efeito, cadind para a condicdo nominal.

Tabela 5.2 — Parametros do ciclo em condicdo ndmina

h m P T X

kJ/kg kals kPa T
01 92.21 0.25 0.90 36.81 0.56
02 92.21 0.25 7.23 36.81 0.56

03 136.26 0.25 7.23 58.48 0.56
04 199.56 0.23 7.23 83.50 0.60
05 152.69 0.23 7.23 59.22 0.60
06 152.69 0.23 0.90 45.08 0.61
07 2573.81 0.02 7.23 70.99 0.00
08 165.63 0.02 7.23 39.60 0.00
09 165.63 0.02 0.90 5.50 0.00
10 2511.58 0.02 0.90 5.50 0.00
11 380.17 2.19 0.00 90.60 0.00
12 356.69 2.19 0.00 85.00 0.00
13 122.52 2.79 0.00 29.40 0.00
14 140.74 2.79 0.00 33.71 0.00
15 140.74 2.79 0.00 33.71 0.00
16 153.79 2.79 0.00 36.80 0.00
17 50.26 153 0.00 12.20 0.00
18 27.44 153 0.00 6.70 0.00
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Posteriormente, para que o modelo desenvolvidovedi@dado, serdo comparados 0s

dados obtidos a partir da simulacdo do modelo cenados obtidos experimentalmente.

5.1.1 Agua Gelada

Neste item é mostrado a influéncia da temperaientrada de agua gelada e da vazéao

massica de 4gua gelada sobre o comportamentotemaide refrigeracdo por absorcéo.

A Figura 5.1 mostra a influéncia da temperaturaeni#ada de agua geladg ) nas
capacidades dos trocadores de calor. Para issaim fonantidas constantes as demais
parametros de entrada. Este procedimento serap@itbas outras analises mostradas neste

capitulo.

Com o aumento desta temperatura, pode-se obseunearagcapacidade frigorifica
também aumenta. Quanto maior esta temperatura maia temperatura de evaporagao e
maior € o fluxo de calor no evaporador. Com maigovale refrigerante absorvido pela
solugéo, o fluxo de calor no gerador deve cresasx pma mesma temperatura de entrada de
agua quente. Este comportamento também foi observad resultados experimentais

apresentados no capitulo anterior.

60.C
—~ 50.07 M
=
<
o 40.0
ge!
S
o 30.0
5 20.0 —e— Evaporador (kW)
g ' —=— Condensador (kW)

1004 —a— Absorvedor (kW)

' —e— Gerador (kW)
0.0 T T T T T T T T T T

88 92 96 100 104 108 11.2 116 12.0 124 128
Temperatura de entrada de agua ge(°C)

Figura 5.1 — Comportamento dos fluxos de calor earracao da temperatura de entrada de
agua geladar(y).
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Comparando os dados obtidos pelo modelo ao alcangandicdo nominal com os

dados fornecidos pelo fabricante, a capacidaderffiga apresentou um erro relativo de 2,1%

e 0 COP um erro relativo de 2,8%.

Na Figura 5.2 pode-se observar um aumento na vaZ@sica de refrigerante, pois
como a temperatura da agua gelada elevou-se, uinagoantidade de vapor de refrigerante

€ produzida.

Com o aumento do fluxo de calor no evaporador gerador, obteve-se uma elevacao
do COP. O aumento de 4 °C na temperatura de erdeédgua gelada, elevou o COP de 0,40
a 0,70.

1.00 0.06
0.907 —+—COP (-) 0os <
0.80 1 —s— Vazao de refrigerante (kg/k) ' gz
i o
0.70 -0.04 3
7 0.60 = §~
Q- 0.50 - 0.03Q o
Q a9
O 0.40- o
0.30 | - 0.02 (._Eh
i Q
0.20 W oot g
0.10
0.00 T T T T T T T T T T 0.00

88 9.2 96 100 104 108 11.2 11.6 120 124 128
Temperatura de entrada de agua gelada (°C)

Figura 5.2 — COP e vazéo de refrigerante com \@oida temperatura de entrada de agua

gelada T17).

Esta elevacao da temperatura de entrada de aqdagealarreta um aumento da pressao
e temperatura do sistema, como pode ser osbervad&igura 5.3, a qual mostra a

temperatura de evaporacdqg e de condensacaos].
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Figura 5.3 — Temperaturas do sistema variando ctamperatura de entrada de agua gelada
(T17).

As figuras a seguir mostram a variacdo da capaeitinica do chiler (Figura 5.4) e
do COP (Figura 5.5) em funcdo da temperatura dedatde agua gelada para diferentes
temperaturas de entrada de agua de codensacao.

50.C

45.0
40.0
35.0
30.0
25.0
20.0

-a—-T13 =26 °C
——T13=28°C
10.0+ —4—T13=30°C

5.0- ——T13=32°C

Calor trocado (kW)

15.0

00 T T T T T T T T T T
88 92 96 100 104 108 112 116 120 124 1238
Temperatura de entrada de 4gua gelada (°C)

Figura 5.4 — Capacidade térmica variando com a¢eatyra de entrada de agua geldda (

e a temperatura de entrada de dgua de conden3agao (
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Figura 5.5 — COP variando com a temperatura dadstle agua gelad& {) e a temperatura

de entrada de agua de condensagta. (

As Figuras 5.4 e 5.5 apresentam o mesmo comportanmeostrado pelos resultados

experimentais, 0s quais indicam o aumento da cdaaeitérmica e do COP com o aumento

da temperatura de entrada de agua gelaga € para temperaturas de entrada de agua de

condensacgadl{s) maiores, menor é a capacidade frigorifica desiat

As Figuras 5.6, 5.7 e 5.8 mostram o comportameatsistema em relacdo a variacao

da vazao massica de agua gelada no evaporadorrésai@tar que a vazao nominal € de 5,5

m?3/h.

Calor trocado (kW

60.(

50.0 - R e i S

40.0

30.0
—e— Evaporador (kW)

20.0 1 —a— Condensador (kW)
—— Absorvedor (kW)

10.0 —e— Gerador (kW)

00 T T T
0.8 0.9 1.0 1.1 1.2 1.3 1.4 15

Vazao massica de agua ael(ka/s)

1.6

Figura 5.6 — Comportamento dos fluxos de calor earracdo da vazdo massica de agua

gelada fn).
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Conforme mostrado anteriormente, a Figura 5.6 amdivvariacdo do fluxo de calor

nos trocadores de calor em funcédo da vazdo maisiagua gelada. Na Figura 5.7 mostra-se
a variacdo do COP e da vazéo massica de refriggpanduzida no evaporador. Comparando
estes dois parametors analisados, podemos obsgprgaa temperatura de entrada de agua

gelada tem uma influéncia mais significativa coragara vazao massica de agua gelada.

1.00 0.06
0.901 ~+—COP ()
005 <
0.80 —=—Vazao de refrigerante (kg/p) o
0.70- ooz O
' 3
—~ 0.60] o)
E: 0.50 0 03/7\: o
.50 r0.03Q o
@) a9
O .40 o)
- 0.02 @
0.30- &
@
0.20- @
- 0.01 »
0.10
0.00 T T T T T T T 0-00

0.8 0.9 1.0 1.1 1.2 1.3 1.4 15 1.6
Vazao massica de agua gelada (kg/s)

Figura 5.7 — COP e vazéo de refrigerante em fudgeamz&o massica de dgua gela&iax.

o
o

42.0

—a— Temperatura de evaporacap

o —
’8 5.0 —e— Temperatura de condensada %
@© L
b 4100
S o
4.0 - 2
g =
() s}
) o
T 3.01 - 40.0 @
© 8
S =]
< o
g 2.0 o
g - 39.0 §
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Figura 5.8 — Temperaturas do sistema variando ceaz@ massica de agua gelari&]{.
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5.1.2 Agua Quente

Com relagdo as varidveis do circuito de agua qudatabém foram analisadas a
influéncia da temperatura de entrada e vazao naassigcre o comportamento do chiller. A
Figura 5.9 mostra variacéo do fluxo de calor nosadores de calor em relacdo a temperatura

de agua quente entrando no gerador.

Pode ser observado, que ha um aumento do fluxaldeam todos os trocadores com o
aumento da temperatura de entrada de agua quamé@am gom uma intensidade inferior
comparada a variacdo da temperatura de agua gblagavariacdo de 3,0 °C da temperatura
de entrada de agua gelada aumentou a capacidgoefita em 48 %, enquanto um aumento
de 5,0 °C na temperatura de entrada de agua quemtentou 5,0 % da capacidade

frigorifica.

Comparando, para esta analise, os resultados shg&lo modelo na condicdo nominal
com os dados fornecidos pelo fabricante foram i&®para a capacidade térmica e de 1.3 %
para o COP.

55.0
50.0 ‘___‘__‘___*/_‘_./—A—m——*——*—/“'-“e-
=
< —e— Evaporador (kW)
S 45.0-
S —a— Condensador (kW)
é —— Absorvedor (kW)
5 40.07 —s— Gerador (kW)
©
@)
._.___.___.’_H’—l—.——l—l———l
35.0 1 . PY * * *————o— ——o—¢ * *
30.0 T T T T T T T T T T T

85.5 86.0 86.5 87.0 87.5 88.0 88.5 89.0 89.5 90.0 90.5 91.66 91.
Temperatura de entrada de agua quente (°C)

Figura 5.9 — Comportamento dos fluxos de calor earragao da temperatura de entrada de
agua quenterTyy).

Na Figura 5.10 pode ser observado o aumento daertacao da solucdo que retorna

do gerador ao absorvedor. Este aumento da conca@otrd resultante da elevacdo da
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temperatura da agua quente no gerador, no quaktca@aumento da quantidade de vapor

de agua que ird ao condensador.

1.00 0.65
0.90 —+—COP () - 0.64
0.80- —=— Solugéo concentrada}l | g3 o
o
0.70 — o * - * - > * * — % - 0.62 3
0]
— 0.60 - 0612
N—r "%
& 050- - 0.60 &
© 040- - 059 &
0.30- - 0.58 £
B
0.20 - 057"
0.10+ - 0.56
0.00 T T T T T T T T T T T 0.55

85.5 86.0 86.5 87.0 87.5 88.0 88.5 89.0 89.5 90.0 90.5 91.% 91.
Temperatura de entrada de 4gua quente (°C)

Figura 5.10 — COP e concentracao da solucéo coac@arda temperatura de entrada de

agua quenterTyy).

O efeito da temperatura de entrada de dgua quelnte as temperatura de condensacao

e sobre as temperaturas da solucao fraca e fartstado na Figura 5.11.

85.0 42.00
80.0 1 k/_k——‘—’k_—&,‘/./k——‘/k‘ e
~ 750 —s— Temperatura da solugdo concentrpda o
Qo . L
2 . 41.00 3
S —— Temperatura da solucéo diuida S
3 70.01 —e— Temperatura de condensacéo L 40.50 g
8 65.0 o
o - o - o —o * * * * — - 40.00 &
2 60.0 8
E’_ - 39.50 3
% 55.0 1 g
F 50.0- - 39.00 2
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45.0 - 38.50
400 T T T T T T T T T T T 3800

85.5 86.0 86.5 87.0 87.5 88.0 88.5 89.0 89.5 90.0 90.5 91.% 91.
Temperatura de entrada de agua quente (°C)

Figura 5.11 — Temperaturas do sistema variandoatamperatura de entrada de agua quente
(T1a).
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Da mesma forma como apresentado no Capitulo 4,igwraF5.12 mostra-se a

variacdo das capacidade frigorifica em funcéo ogpégatura de entrada de agua quenis,(

para diferentes temperaturas de entrada de agadaggl;) enquanto os demais parametros
sé&o mantidos constantes.

40.0

35.0 & e " ’e & & & & A

30.0 1

25.01
20.0 7

15.0 1 —=-T17=10°C

Calor trocado (kW

10.0 1 ——T17=11°C

5.0 - ——T17=12°C

0.0

85.5 86.0 86.5 87.0 87.5 88.0 88.5 89.0 89.5 90.0 90.5 91.0
Temperatura de entrada de agua quente (°C)

Figura 5.12 — Capacidade frigorifica variando cot@raperatura de entrada de 4gua quente
(T11) e a temperatura de entrada de 4gua gelaga (

Além da temperatura de entrada de agua quentdju@noia de sua vazao massica
também foi analisada. A Figura 5.13 apresenta opootamento do fluxo de calor nos
trocadores enquanto a Figura 5.14 mostra compontande COP.

60.(
—~ 50.0 B o o o o o e o Y
=
<
° 40.0
e LEE S i i i e )
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S 30.01
E —e— Evaporador (kW)
c_ou 20.0 1 —=— Condensador (kW)
O —— Absorvedor (kW)
10.0 —s— Gerador (kW)
0.0

1.6 1.7 1.8 1.9 2.0 2.1 2.2 2.3
Vazao méssica de agua quente (kg/s)

Figura 5.13 — Comportamento dos fluxos de calor earnacdo da vazdo massica de agua

guente (m).
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A temperatura de condensacao teve um ligeiro awumeon a elevacdo da vazao

massica de agua quente.

O aumento desta vazdo, com os demais parametrgtantes, acarreta numa maior
guantidade de vapor no condesador, elevando asgmressao do sistema e também a
temperatura de condensacao, pois a condutanciaoweicsador permance praticamente

constante.
0.80 41.00
0.75
_|
®
0.70 740.50_§
R e e S s = S DD D D DN SN @
0.65- =
<z o
% 0.60 LR I R T B S B e S B S 740,00%
(@]
© S
0.551 2
?
R
—=— Temperatura de condensakao ©
0.45
0.40 39.00
1.6 17 1.8 1.9 2.0 2.1 2.2 2.3

Vazao massica de agua quente (kg/s)

Figura 5.14 — COP e temperatura de condensacavaaagao da vazao massica de agua
guente (m).

A Figura 5.15 mostra o efeito da vazao de aguatqusabre a temperatura da solucéo
de HO-LIiBr.

Conforme pode ser observado, ha um aumento da tetuage e da concentracdo da
solucdo forte (concentrada) saindo do gerador,dde@ maior quantidade de vapor de

refrigerante produzido no mesmao.
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Figura 5.15 — Temperaturas e concentracao do @istanando com a vazao massica de agua

guente (m).

Consequentemente a temperatura da solucdo no ableordambém aumenta.
Lembrando que, a concentracdo da solucédo e a tataeno gerador tem que ser limitada

devido ao risco de cristalizacéo da solucdo nadagbes dos trocadores de calor.

5.1.3 Agua de Condensacio

Neste item serdo analisadas o efeito da temperd¢uemtrada e da vazdo massica da

agua de condensacao sobre o comportamento do aiderefrigeracao.

Sabe-se que a temperatura da agua de condensatdendia diretamente na
capacidade do chiller. Isto ocorre, pois a aguaatelensacdo ajuda a manter a temperatura
da solugdo no absorvedor baixa, melhorando assitapacidade de absor¢édo de vapor

proveniente do evaporador.

Este aumento de temperatura da agua de condernsag@ém ira diminuir a troca de
calor no condensador, pois a agua de condensacdo ahsorvedor a uma temperatura mais

elevada.
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Este comportamento pode ser observado na Figu6a B.tapacidade do chiller

parece ser menos sensivel a variacdo temperaturaga@ de condensacdo do que a

temperatura de agua gelada.

Para uma variacdo de 3 °C da temperatura da agumrakensacdo, a capacidade
frigorifica variou em 40% enquanto que para a gdnade apenas 3 °C da temperatura de

agua gelada, a capacidade térmica variou 48%.

O erro relativo encontrado na analise deste pararfam de 0.4 % para a capacidade
térmica e de 1.4 % para o COP para a condi¢do mbeomparando com os dados fornecidos

pelo fabricante.

100.0
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< 70.01
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26.0 27.0 28.0 29.0 30.0 31.0 32.0 33.0
Temperatura de entrada de agua de condensacéao (°C)

Figura 5.16 — Comportamento dos fluxos de calor earacao da temperatura de entrada de

agua de condensacan 4).

Em consequéncia da diminuicdo da capacidade aecalos diminui-se a quantidade
de vapor de refrigerante produzido no gerador esemuentemente menos vapor é

direcionado para o condensador (Figura 5.17).
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Figura 5.17 — COP e vazéo de refrigerante com géoida temperatura de entrada de agua de
condensacgaory(s).

Observando a Figura 5.18 pode-se observar que petatara de condensacéo sofre
uma maior influéncia do que a temperatura de eagpordo sistema. Para a variacao de 5,0
°C da temperatura de entrada de agua de condenadae&aperatura de evaporacao variou

0,05 °C enquanto a temperatura de condensacaa\iasC.
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Figura 5.18 — Temperaturas do sistema variandoatemperatura de entrada de 4gua de
condensacgaory(s).
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Ao contrario da temperatura, o aumento da vazaoagiga de condensacao

proporciona um ligeiro aumento na capacidade dmstiores de calor e do COP, como pode
ser visto na Figura 5.19. Um maior fluxo de aguatéra a temperatura da solucdo no

absorvedor baixa, melhorando assim a capacidadhiltier.

60.C 1.C
R B e e S S e ————— e S e S J K
S
< 40.0 + 0.8
S e e e L R e = = B o S
3
o 30.0 T07 1T
§ <
S 20.07 —+— Evaporador (kW) —s— Condensador (kW) T 0-6
—a— Absorvedor (kW) —e— Gerador (kW)
10.0 —x— COP + 0.5
0.0 T T T T T T T T 0.4

19 20 21 22 23 24 25 26 2.7 2.8
Vazao massica de agua de condensacao (kg/s)

Figura 5.19 — Comportamento dos fluxos de calor eariacdo da vazdo massica da agua de

condensacaon(us).
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Figura 5.20 — Temperaturas e concentracdo do sistanrando com a vazdo massica da agua

de condensagéo.rﬁs).
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Quanto maior a vazdo massica de agua de condensexay é a temperatura da

solucédo, aumentando a capacidade de absorcao, ditmnanteriormente. Esta aumento da
capacidade de absorcédo diminui a concentracdo ldgdso A Figura 5.20 representa este

comportamento.

5.2 COMPARACAO ENTRE DADOS EXPERIMENTAIS E OS
DADOS DA SIMULACAO

Neste item, serdo comparados os resultados olgmlosimulacdo com os dados dos
testes experimentais realizados no chiller do kEtidoio do Instituto de Engenharia Macanica
da UNIFEI.

Para esta comparacdo foi realizada a simulacazamilo as mesmas condicdes
apresentadas pelas condi¢gbes operacionais dos edgukramentais mostrados no Capitulo 4 e
da mesma forma como realizado no item anteriogrdara variagao do parametro analisado,

os demais dados de entrada sdo mantidos constantes.

A Figura 5.21 mostra a comparacao entre os dadtdosbexperimentalmente e 0s
dados de simulagao para o calor trocado no geradofuncéo da temperatura de entrada de
agua gelada no evaporador.

Para esta analise a temperatura de entrada deléguadensacads) € de 27.0 °C e a
temperatura de entrada de agua quentg € de 90.7 °C. As vazles de agua gelada, quente e

de condensacao séo, respectivamente, 3,7, 8,0ne35.3

Pode ser notado que a curva de dados simuladodesdta da faixa de erro dos valores

experimentais. O erro médio relativo para os dadosigura 5.21 € de 7,7 %.
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Figura 5.21 — Comparacao de resultados do geradiamdo com a temperatura de entrada de

agua geladarfy).

A Figura 5.22 compara o calor trocado no geradoeo evaporador com a variagcao da
temperatura de entrada de agua quente. Para edtg antemperatura de entrada de agua
gelada {17) € de 11,0 °C, a temperatura de entrada da agoendensacaadl(s) € de 28,0 °C.

As vazbes de agua gelada, quente e de condensa&espectivamente, 3,7, 8,0 e 9,3 m3/h.
O erro médio relativo para os dados da Figura .82 5,7 % para o calor trocado no gerador
e de 12,0 % para o calor trocado no evaporador.
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Figura 5.22 — Comparacao de resultados do evapoeagierador variando com a temperatura

de entrada de agua quentey).
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Figura 5.23 — Comparacao de resultados do evapoeagierador variando com a temperatura

de entrada de agua de condensata. (

As Figuras 5.23 e 5.24 mostram, respectivamentengaracao entre o calor trocado
no evaporador e gerador e o COP do chiller em tudgdtemperatura de entrada de agua de
condensacdo. Para as duas figuras a temperaterdardda de 4gua gelada) € de 10,6 °C,

a temperatura de entrada da agua de condensagqae (de 88,9 °C. As vazdes de agua

gelada, quente e de condensacao sao, respectivar@anhis,0 e 9,3 m3/h.
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Figura 5.24 — Comparacdo do COP variando com ageatyya de entrada de agua de

condensacaar(s).
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O erro médio realtivo do calor trocado no evaporadde 14,3 %, no gerador é de

8,1 % e do COP de 5,1 %.

Com os valores experimentais, apresentados noutmmhterior, comparados aos
valores obtidos a partir das simulagbes para amassondi¢cdes dos testes, pode-se concluir
que o modelo desenvolvido para a simulacdo apm@mseasultados satisfatorios.

Outro parametro comparado foillLV, indice utilizado para quantificar o desempenho
do sistema de refrigeracao por absorcdo em cargeapaJtilizando a Equacao 4.118LV
para os resultados simulados foi de 0,460/ obtido a partir dos dados experimentais foi
de 0,509. Com isso, o erro relativo deste parangtte 7,8 %. Sendo assim o valor obtido a
partir da simulacéo é satisfatério, uma vez quelexdncia ddPLV, para este equipamento
que opera com um diferencial de temperatura engmetrada e saida de agua gelada de 5,5
°C, é de 10%.
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Capitulo 6

CONCLUSAO

O presente trabalho apresentou a modelagem de stemsi de refrigeragcdo por
absorcéo de simples efeito, que utiliza com fldddrabalho a solugdo,8-LiBr. O modelo
foi desenvolvido em MatLAB e apresentou caracteristicas de operacdo coepar@®ste

tipo de configuracéo, conforme pode ser observadaesultados mostrados no Capitulo 5.

Como obijetivo principal, foi analisada a influéndetemperatura de entrada e vazéo de
adgua dos circuitos de agua gelada, quente e desesagBo sobre os fluxos de calor nos
trocadores de calor e sobre o coeficiente de pedioce do sistema de refrigeracado por

absorcéo, representando desta forma condicoesgke marcial de operacao.

Considerando os dados obtidos a partir das simega¢évando em conta o circuito de
agua gelada, o parametro que apresentou maioéindia no fluxo de calor dos trocadores de
calor e no coeficiente de performance do sistemiaa ftemperatura de agua gelada. Um
aumento de 3,8 °C da temperatura de entrada degétpada aumentou em 48 % a capacidade

frigorifica.

O aumento da temperatura de entrada de dgua galagarcionou uma elevacdo do
fluxo de calor em todos os trocadores e tambénoabatente de performance. O aumento da
vazdo massica de agua gelada também proporcioevacélb na capacidade térmica do
evaporador, entretanto com uma intensidade mener agucausada pela variagdo de
temperatura. O aumento de 40 % da vazdo massicagae gelada (0,8~ 1,5 kg/s)

apresentou aumento de 42 % da capacidade térmigaaporador enquanto o aumento de 30
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% da temperatura de entrada de agua gelada—$912,8 °C) aumentou em 48 % a

capacidade frigorifica.

O circuito de agua quente apresentou menor efeliceso sistema comparado com o
circuito de 4gua gelada. A elevacédo da temperdtufante de calor do sistema mostrou que a
carga térmica, a troca de calor no absorvedorpondensador e também no gerador sofre um

pequeno acréscimo.

A elevacédo de 6,0 °C na temperatura de entrada@uke guente aumentou em apenas
1,5 % a capacidade frigorifica do sistema. A vat@dgua quente, que no caso deste chiller,
€ proveniente de uma caldeira de recuperacédo de eafjual aproveita os gases de exaustao
de um microturbina. O aumento deste parametro ea@m um ligeiro aumento dos fluxo de

calor.

Entretanto, pode-se observar que, mesmo que pegaeraiacao do fornecimento de
agua quente causou um efeito no fluxo de calor etadpr proximo ao efeito causado no
evaporador, sendo este aumento de 2,0 % da cagecdta gerador. Consequentemente

levando a uma pequena reducao do coeficiente fepance do sistema.

Como comentado no capitulo dos resultados, a tetysarde entrada da agua de
condensacdo foi o parametro que apresentou maibo e sistema. Porém, com o aumento
desta temperatura, o sistema reduz a capacidagerifica, uma vez que, a agua de
condensacao além de rejeitar o calor do sistem@ondensador, é também responsavel por
manter a temperatura da solugao baixa no absorvedonitindo melhor absorgcéo de vapor
de refrigerante na solugéo.

A vazédo de agua de condensacado também garantetgogeratura da solucdo nao se

eleve, porém com uma intensidade inferior do giesgeratura proporciona.

Com relacéo aos dados experimentais, estes a@esands mesmos comportamentos
indicados pelos dados obtidos por simulagéo.

Referente aos dados experimentais vimos que agélewde 16 °C da temperatura de
entrada de agua quente provoca aumento de 31 %eficiente de performance do chiller,
enquanto que o aumento de apenas 2,0 °C da temmperd¢ entrada de agua gelada
proporciona elevacdo de 20 % no COP. Diante distteqse afirmar que a temperatura de

entrada de agua gelada tem maior efeito sobre pawamento do sistema de refrigeracao.



109
Os resultados também mostram que o chiller ndcegoesmanter a temperatura de

saida de agua gelada a 7.0 °C para temperaturastrdela de agua quente inferiores a 85,0
°C, pois para temperaturas de entrada de aguaequdetiores a esta, ainda nao é suficiente
para que ocorra a troca de calor necessaria n@ed, 0 que acarreta pior performance do
sistema de refrigeracao por absorgao.

Nestes ensaios a capacidade alcancada do chiltk &5 % (19,2 kW) de sua condicéo
nominal, para a qual o COP foi de 0,45. Desta fandwmfoi alcancando o COP indicado pelo
fabricante na condicdo nominal. Em algumas condicde testes, mesmo quando a
temperatura de entrada de adgua quente alcancaralig&o nominal, a capacidade frigorifica

nao era atendida.

Isso devido ao chiller operar com a vazéo de agledg a 48 % abaixo da nominal e
principalmente pela microturbina a gas selecionadla ser suficiente para atender este
sistema de refrigeracdo por absorcdo. Este fatiifigastambém porque a influnecia da
temperatura de entrada de agua quente € infeiidiugncia da temperatura de entrada de
agua gelada e de condensacdo. A temperatura de deguandensacdo também estava

elevada, o que diminui a capacidade frigorificasidtema de refrigeracao.

As condic¢des parciais obtidas com estes testesondim comparadas com os dados de
catalogo do chiller de absorcao, pois esses dadardi¢cdes parciais nao foram fornecidos

pelo fabricante.

Entretanto, como pdde ser observado no capituloredaltados, foi realizado a
comparacao dos dados experimentais com os obtidparta do modelo desenvolvido.
Observou-se que os resultados apresentaram o masmmortamento e que as curvas da
simulacdo estdo dentro dos erros das medidas tesliresultantes dos erros de medicao dos

instrumentos.

Conforme citado no inicio do trabalho, o modelo fl@senvolvido basendo-se na
Primeira Lei da Termodinamica e no Método de Trendsicia de Calor da Efetividade-NUT.
Para a simulacdo das condicfes parciais foi adalisa parametros operacionais referentes
aos circuitos externos, como as temperaturas dadené vazdes de agua gelada, quente e de

condensacgéo.
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A variacdo dos parametros referentes ao circuitdgie gelada representam, por

exemplo, a variacdo da demanda térmica de um atelgendicionado, o qual a elevacéo da

temperatura de entrada da agua gelada indica urareoma carga térmica.

Para o circuito de 4gua quente, a variacdo de gadsnetros esta relacionado ao
fornecimento da fonte quente, que pode ser por pleratravés de fornecimento de agua
guente proveniente de coletores solares. Os sigddlemefrigeracao por absorcdo em conjunto
com os coletores solares podem apresentar difieslgdanto a combinacdo da demanda de

agua quente e de necessidade de resfriamento.

Outra forma de fornecimento da fonte de calor @@t de tecnologias de converséo de
energia, onde é necessario a integracao entrepetatura do calor disponivel com o nivel de

temperatura necessario para o sistema de refragemy absorcéo.

A variacao da temperatura ambiente também € um dai® determina a operacdo do
sistema de refrigeragdo em carga parcial, uma uezagemperatura ambiente influéncia na
temperatura de entrada da agua de condensacaal muinfluéncia no comportamento do

sistema, como foi mostrado neste trabalho.

Diante destas consideracdes e tendo em vista quesoffados apresentados neste
trabalho, pode-se dizer que este modelo termodatadasenvolvido pode ser utilizado como
uma ferramenta para analise do comportamento ega garcial de sistemas de refrigeracao
por absorcéo de simples efeito de queima inditgiizzando HO-LiBr. Este modelo também
pode ser utilizado como ferramenta para andlisenisistema de cogeracédo, por exemplo, o
qual utiliza um sistema de refrigeracdo por abspreé&ndo Util para definir a configuracéo

mais adequada da unidade de refirgeacdo para temaisle cogeracao.

6.1 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Como sugestdo para trabalhos futuros, pode-se eameptar estas analises feitas
realizando uma avaliacdo em regime transiente stensa, o qual ira permitir estudar o
sistema durante a partida, o desligamento e dueam@danca de carga, uma vez que este

equipamento analisado apresenta funcionamentanitésite.
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Outro importante estudo a ser realizado, € andksée sistema de refrigeagdo por

absorcédo implementado a uma central de cogeraggwalgode ser feita a analise realizada

neste trabalho em todos os componentes do sistercageracao.

O estudo da viabilidade econbmica da utlizagdosttema de refrigeracdo por
absorcao, com auxilio do programa desenvolvidoresgnte trabalho, como ferramenta para
estimar consumo energético, seria também um terpariemte a ser estudado em trabalhos

futuros.
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Apéndice A

MODELO TERMODINAMICO

Neste apéndice serd apresentado o modelo matend@semvolvido em MatLAB o
qual tem o objetivo de simular o sistema de refag@&o por absorcdo de simples efeito de
H.O-LiBr operando em carga parcial.
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%

% BRUNO RIBEIRO CANTARUTTI, 11560

% MARCO DE 2011
%

% OBJETIVO: SIMULAR UM SISTEMA DE REFRIGECAO POR
% EFEITO UTILIZANDO H20-LiBr OEPRANDO EM CARGA PA

%

/6 11 111THALEELLL LT L
%

clc;

clear all ;

%

%

/6 11111THLLELL LTV
%

% DADOS DE ENTRADA
%

% EVAPORADOR
%

UAevap = 8.8;

ml7 =5.5;

T17 =12.2;

DT1810 =1.2;

%

% ABSORVEDOR
UAabs = 4.116;

T13 = 28.5;

ml3 =9.3;

DT114 = 3.2;

%

% CONDENSADOR
UAcond = 7.871;
ml5 =m1l3;

DT816 = 1.3;

%

% GERADOR
UAger = 3.351;

T11 =89.4;
mll=7.9;

DT124 = 1.5;

%

% TROCADOR INTERMEDIARIO

Eftrc = 0.52;

%

% CONSTANTES

cpag = 4.1868;

ROag = 1000;

%

7%\ |1LLLATTLTILEA ATV
%
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A%
%
%
%
%
ABSORGAO DE SIMPLES %
RCIAL %
%
A9
%
%
%
%
%
IR

% kW/K Ponto de projeto
% m3/h Ponto de projeto
% °C Ponto de projeto
% Approach

% kW/K Ponto de projeto
% °C Ponto de projeto
% m3/h Ponto de projeto
% Approach

% kW/K Ponto de projeto
% ms3/h Ponto de projeto
% Approach

% kW/K Ponto de projeto
% °C Ponto de projeto
% m3/h Ponto de projeto
% Approach

% Efetividade

% kJ/kg.K
% kg/m3

A%

% Inicio da contagem do tempo de processamento.

%
tic
%

% PARAMETROS ANALISADOS

%

% Para cada parametro, utilize o "for" correspond

%

% T17 - TEMPERATURA DE ENTRADA DE AGUA GELADA;

ente, onde:
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% m17 - VAZAO DE AGUA GELADA; )
% t11 - TEMPERATURA DE ENTRADA DE AGUA QUENTE;
% mll-VAZAO DE AGUA QUENTE; ) B
% T13- TEMPERATURA DE ENTRADA DA A~GUA DE CONDENS ACAO;
% ml13 - VAZAO DA AGUA DE CONDENSACAO.
%
% Escolha o parametro a ser analisado:
%
for T17=9...2:12.8
% forml7 =3.2:.1:5.5
% for T11 =87.:.2:92.

% formll =6.:.1:8.2
% for T13 = 26.:.2:32.
% for m13 = 7.:.1:10.

%

%

%%%%%%%%% %% %% %% %% %% %%%%%% CONDENSADORG?
% Estimando temperatura de condensacédo (T8)

% Ponto 07: Entrada do condensador (vapor superaq uecido)
% Ponto 08: Saida do condensador (liquido saturad 0)

%

T8est = 39.4;

%

TOLT8 = 0.001;

DT8 =10

ErroT8 = 10,

%

while (ErroT8 > TOLTS8)

%

0%8U88%8%8%8%8%0 %0 %0 %% % %% % %% % %% %0

P8 = PsatH20(T8est);
%
P7 = P8; P5=P8; P4 = P8; P3 =P8; P2 = P8;
%
H7 = HvapH20(T8est);
%
H8 = HligH20O(T8est);
%
H9 = HS;
%
%%%%%6%% %% %% %% %% %% %% %% %% %% EVAPORADOR 9
% Estimando temperatur de evaporacao (T10)
% Ponto 09: Entrada do evaporador (vapor + liquid 0)
% Ponto 10: Saida do evaporador (vapor saturado)
%

%%%%% %% %% %% %%

T10est = 5.5;
%
TOLT10 =0.01;
DT10 =10.;
ErroT10 = 10.;
%
while (ErroT10 > TOLT10)
%
P10 = PsatH20(T10est);
%
H10 = HvapH20(T10est);
%
T9 = T10est;
%
ml0est = 0.015;
%
TOLmM10 = 0.001;
Dm10 = 0.05;
Errom10 = 10;



%

%

%

%

%

%

%

%

%
%

%%%%% %% %% %% %% % %% %% %% %% % %%

%
%
%
%
%

%

%
%
%
%

%

%

%

%

%

%

%

while (Errom10 > TOLm10)
Qo = m10est*(H10 - H9);
m17s =ml7 * ROag /3600;
T18 =T17 - Qo / (m17s*cpag);
Cminevap = m17s*cpag;
NUTevap = UAevap/Cminevap;
Efevap = 1 - exp(-NUTevap);

Qmaxevap = Qo / Efevap;

Tl6est = 37.2;
TOLT16 =0.001;
DT16 = 10.;
ErroT16 = 10.;

while (ErroT16 > TOLT16)

Estimando temperatura de saida da agua de conde
PONTO 1: Saida de solucédo do absorvedor (soluca
Ponto 6: Entrada de solu¢é@o no absorvedor (solu
P6 = P10; P9 = P10;
Tl4est = (T13 + T16)/2;
TOLT14 =0.001;
DT14 =10,
ErroT14 =10,
while (ErroT14 > TOLT14)
Estimando temperatura de saida da solucdo do ab
Tlest = 36.4;
TOLT1 = 0.001;
DT1=10;
ErroT1 = 10,;
while (ErroT1 > TOLT1)
X1 = XsLiBr2(P10,T1lest);
H1 = HsLiBr(T1lest,X1);
T1 = TxhLiBr(H1,X1);
ErroT1 = abs((T1 - Tlest)/T
if (ErroT1>TOLT1)
if (T1>Tlest)

Tlest=Tlest-DT1
else

ABSORVEDOR ¢
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DT1=DT1/2;
Tlest=Tlest+DT1 ;
end
end
end

%

%

%%%%%%%%%% %% %% %% %% %% %%%%%%% GERADOR ¢
% Estimando temperatura de saida de agua quente ( T12)

% Ponto 4: Saida de solu¢éo do gerador (solugéo s aturada concentrada)
% Ponto 3: Entrada de solucdo no gerador (solucéo subresfriada diluida)
%

%%%%%%% %% %% %

T12est = 85.0;
%
TOLT12 = 0.001;
DT12 = 10.;
ErroT12 = 10
%
while (ErroT12 > TOLT12)
%
% Estimando temperatura de saida da solu¢éo do ge rador (T4)
%
T4dest = 83.4;
%
TOLT4 = 0.001;
DT4 =10
ErroT4 =10,
%
while (ErroT4 > TOLT4)
%
X4 = XsLiBr2(P4,T4est);
%
H4 = HsLiBr(T4est,X4);
%
T4 = TxhLiBr(H4,X4);
%
ErroT4 = abs((T4 - T4es 1)/T4);
%
if (ErroT4 > TOLT4)
if (T4 > T4est)

T4est = T4dest - DT4,
else
DT4 =DT4/ 2;
T4est = Tdest + DT4;
end
end
end
%
P4 = PS;
%
X3 = X1;

%
%%%%%%%%% %% %% %% %% % %%%%%%% BOMBA DE SOLUBH26%%%%%%%% % %%%% % %% %% %%
%
% Ponto 2: Saida da bomba de solucéo (solucéo dil uida)
% Trabalho da bomba: Wb = m1*(H1 - H2);
% Desconsiderando o trabalho da bomba
%
T2 =T1; H2 = H1; X2 = X1;
%
% P
%696%%%%%%%%% %% %% %% %%%%% TROCADOR INTERM E DA 9% %0 %0 %696 %6 %% %% %% %% %0
% Ponto 5: Entrada do trocador intermediario (sol ucado concentrada



%
%
%
%
%
%
%
%
%
%
%
%

%

%

%

%

%

%

%

%

%

%

%

%

%

%

%

subresfriada)
Ponto 3: Entrada do trocador intermediério (sol
subresfriada)

T5 = T4 - Eftrc*(T4 - T2);
X5 = X4,

H5 = HsLiBr(T5,X5);

m7 = mlOest;

m4 = (X3/(X4-X3))*m7;
f= X4/ (X4-X3);

m2 = m4/(1-(1/f));

m3 = m2;

H3 = H2 + (1 - (1/f))*(H4-H
T3 = TxhLiBr(H3,X3);

H6 = H5;

X6i = X5;

DX =0.05;

TOL =0.0001;
ErroX6 = 10.;

while (ErroX6 > TOL)

ErroP6 = 10.;
T6 =44.9;
DT = 5;

while (ErroP6 > TOL)

P6c = PsLiBr(X6i,T6

ErroP6 = abs(P6c-P6

if (P6c > P6)

T6=T6- DT,

else
T6=T6 + DT;
DT=DT/2,;

end

end
H6vs = HvapH20(T6);
H6ls = HsLiBr(T6,X6i);
TIT6 = (H6 - H6éls) / (H
ml =mz2;

m6 = m4;
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%

mf = (1 - TIT6)*m6;
m5 = m6; X5 = X6i;
X6 = (M5*X5)/mf;
ErroX6 = abs(X6 - X6i)/ X6;
if (X6i < X6)
X6i = X6i + DX;
else
X6i = X6i - DX;
DX =DX /2,
end
end

T7=(T3+T4)/2;

mlls = m11*R0Oag/3600;
cps4 = CpLiBr(X4);

Cminger = mlls*cpag;
NUTger = UAger/Cminger;

Efger =1 - exp(-NUTger);

Qger = m4*H4 + m7*H7 - m3*H 3;
T12 =T11 - Qger/(mlls*cpag );
ErroT12 = abs((T12 - T12est )IT12);

if (ErroT12 > TOLT12)
if (T12 > T12est)

T1l2est = T12est + D T12;
else
DT12=DT12/ 2;
T1l2est=T12est-D T12;
end
end
end

m13s = m13*R0Oag/3600;
Cminabs = m13s*cpag;
NUTabs = UAabs / Cminabs;
Efabs = 1 - exp(-NUTabs);
Qabs = m10est*H10 + m6*H6 - m1* H1;
T14 = T13 + Qabs/(m13s*cpag);
ErroT14 = abs((T14 - T14est)/T1 4);
if (ErroT14 > TOLT14)
if (T14 > T1l4est)
T14est = Tl4est + DT14;
else

DT14 =DT14/ 2;
Tl4est = Tldest - DT14;
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end
end
end

Qc = m10est*(H7 - H8);
%
T15 =T14;
%
T16 = T15 + Qc/(m13s*cpag);
%
ErroT16 = abs((T16 - T16est)/T16);
%
if (ErroT16 > TOLT16)
if (T16 > T16est)
T1l6est = T1l6est + DT16;
else
DT16 =DT16/ 2;
T16est = Tl6est - DT16;
end
end
end
%
T14 = T13 + Qabs/(m13s*cpag);
%
m10 = m1l - m6;
%
Errom10 = abs((m10 - m10est)/m10);

if (Errom10 > TOLm10)
if (m10 > mlOest)
m10est = m10est + Dm10;
else
Dm10 = Dm10/2;
ml10est = m10est - Dm10;
end
end
end
%
m9 = m10; m8 = m10;
%
T10 = T17 - Qmaxevap/Cminevap;

ErroT10 = abs((T10 - T10est)/T10);
%
if (ErroT10 > TOLT10)
if (T10 > T1O0est)
T10est = T10est + DT10;
else
DT10=DT10/ 2;
T10est = T10est - DT10;
end
end
%
end
%
m7 = m10;
%
Qc = m7*(H7 - H8);
%
T15 =T14;
%
Cmincond = m13s*cpag;
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%
NUTcond = UAcond/Cmincond;
%
Efcond =1 - exp(-NUTcond);
%
Qmaxcond = Qc / Efcond;
%
T8 = T15 + Qmaxcond / Cmincond;
%
ErroT8 = abs((T8 - T8est)/T8);
%
if (ErroT8 > TOLTS8)
if (T8 > T8est)
T8est = T8est + DT8;
else
DT8 =DT8/2,;
T8est = T8est - DTS;
end
end
%
end
%

H11 = HIiqH20(T11); H12 = HligH20(T12);
H13 = HIigH20(T13); H14 = HligH20(T14);
H15 = HIliqH20(T15); H16 = HligH20(T16);
H17 = HIliqH20(T17); H18 = HligH20(T18);

%

COP = Qo/Qger;
%

end

%

% Fim da contagem do tempo de processamento.

%
toc
%
% FIM DO PROGRAMA
%
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Apéndice B

126

PROPRIEDADES TERMODINAMICAS

Neste apéndice serdo mostrados as funcdes utdizzata o célculo das propriedades

termodinamicas da solucao e do fluido refrigeraitelas propriedades foram baseadas na

ASHRAE Handbook Fundamental (2009).

B.1 ENTALPIA DA SOLUCAO

function  [Hs] = HsLiBr(t,x)
%

% t: temperatura da solucao [C] Validade: 15 a
% x: concentracao de LiBr Validade: 40%
%

X =x*100;

%

A0 = -2024.330000;

Al = 163.309000;

A2 = -4.881610;

A3 = 6.302948e-02;

Ad = -2913705e-04;

%

BO = 18.2829000;

Bl =-1.1691757;

B2 = 3.2480410e-2;

B3 =-4.0341840e-4;

B4 = 1.8520569e-6;

%

C0 =-3.7008214e-02;

C1 = 2.8877666e-03;

C2 =-8.1313015e-05;

C3 = 9.9116628e-07;

165 Celsius
a 70%



C4 = -4.4441207e-09;
%

SA = A0 + (Al * X) + (A2*(X"2)) + (A3*(X"3)) + (A4*

%

SB = B0 + (Bl * X) + (B2*(X"2)) + (B3*(X"3)) + (B4*

%

SC = CO0 + (C1 * X) + (C2*(X"2)) + (C3*(X"3)) + (C4*

%
Hs = SA + (t * SB) + (t2) * SC;

B.2 CONCENTRACAO DA SOLUCAO

%
function  [Xs] = XsLiBr2(P,Ts)
%

% Ts: temperatura da solucao [C] Validad
% tr: temperatura do refrigerante [C] Validad
% x: concentracao de LiBr Validad
%

A0 = -2.00755;

Al = 0.16976;

A2 =-3.133362e-03;
A3 = 1.97668e-05;
%

BO = 124.937;

Bl = -7.71649;

B2 = 0.152286;
B3 = -7.95090e-04;
%

C= 7.05;

D = -1596.49;

E = -104095.50;

%

trl =0;

if (P>0 && P<50)
trl=-2*E/ (D + (D"2-4*E* (C - logl0(P))
end
%
X =55
DX =10,
ER= 1;
TOL= 0.0001;
%
while (ER > TOL)
%
SA = A0 + AL*X + A2*X. "2 + A3*X."3;
SB = B0 + B1*X + B2*X."2 + B3*X."\3;
%
tr2 = (Ts - SB)/SA;
%
ER=abs((tr1-tr2)/trl);
%
if (tr2>1trl)

X=X+ DX;
else
X =X -DX;

DX =DX/2,;
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end
%
end
%
Xs = X/100;

B.3 TEMPERATURA DA SOLUCAO

function  [T] = TxhLiBr(H,X)

%

Ti=15;

%

TOL = 1.e-4;

ERR=1;

%

DT =5,

%

while (ERR > TOL)

Hc = HsLiBr(Ti,X);
%
ERR = abs((H-Hc)/H);

%
if (Hc>H)
Ti=Ti-DT,;
DT=DT/2,;
else
Ti=Ti+DT;
end

end

%

T=Ti

B.4 PRESSAO DO REFRIGERANTE

function  [Psat] = PsatH20(t)

%

% Faixa de Validade: 0 a 200 Celsius

%

T=t+ 273.15;

%

C8 = -5.8002206e+03;

C9 = 1.3914993e+00;

C10 = -4.8640239¢e-02;

C11 = 4.1764768e-05;

C12 = -1.4452093e-08;

C13 = 6.5459673e+00;

%

LNP = C8/T + C9 + C10*T + C11*T*T + C12*T*T*T + C1 3 *log(T);
%

Psat = exp(LNP) / 1000.; % Pressao de saturacao da agua em kPA
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B.5 ENTALPIA DE VAPOR SATURADO DO

REFRIGERANTE

function  [Hv] = HvapH20(t)
%
% FAIXA DE VALIDADE: 0 a 200 (ou+) Celsius
%
T=t+273.15;
%
b(1)=0.457874342;
b(2)=5.08441288;
b(3)=-1.48513244;
b(4)=-4.81351884;
b(5)=2.69411792;
b(6)=-7.39064542;
b(7)=10.4961689;
b(8)=-5.46840036;
%
soma =0.;
Tr=(647.3-T)/647.3;
%
for n=4:8

soma = soma + b(n)*Tr\(n-3);
end
%
Hv = 2099.3 *(1 + b(1)*Tr\(1/3) + b(2)* Tr(5/6) + b(3)*Tr(7/8) + soma);

B.6 ENTALPIA DE LIQUIDO SATURADO DO
REFRIGERANTE

function  [Hlig] = HligH20(t)
%

% Faixa de Validade: ???7??
%

T=t+273.15;

%

b(1)=0.8839230108;
b(2)=-2.67172935;
b(3)=6.22640035;
b(4)=-13.1789573;
b(5)=-1.91322436;
b(6)=68.7937653;
b(7)=-124.819906;
b(8)=72.1435404;

%

soma=0;

Tr=(647.3-T)/647.3;

%

for n=2:8
soma=soma+b(n)*Tr(n-1);
end

Hlig = 2099.3 * (b(1) + soma );
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Apéndice C

PROPAGACAO DO ERRO

Neste apéndice serd mostrado o célculo realizado giztencédo do erro das medidas
indiretas proveniente do erro gerado pelos instniosede medicdo (medidas direta) da

instalagéo.

C.1 DESCRICAO DOS INSTRUMENTOS DE MEDICAO

As descri¢cOes dos instrumentos utilizados paradige de temperatura e vazao estao

apresentadas abaixo.

Sensores de temperatura

- Marca: CONSISTEC
- Pt100, 03 fios, alimentacao 24 VCC, sinal dead-20 mA
- Faixa de medicéo:
0 — 50 °C para o circuito de 4gua gelada e ddersacao;

0 — 110 °C para o circuito de agua quente.
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Medidor de vazao

- Marca: TECNOFLUID
- Tipo turbina tangencial, série TVR, modelo 38nantacéo 24 VCC, saida 4-20 mA

- Faixa de medicéo: 2,4 — 28,6 m%/h

C.2 ERRO DO CALOR TROCADO NO EVAPORADOR (AQO)

E GERADOR (AQ,)

A equacéo utilizada para obtencédo do calor trocadevaporador foi:

Qo = ':nAG G ag ( TEAG_ TSAC) (C-l)

Para obter o erro maximo provavel do calor trocadoevaporador realizou-se a

derivada parcial da Equacao C.1 em funcao de caitael (medida direta):

AQ, = [690 J .(Afmsj {OQOJ .(ATEAG)Z{ﬂJ (A T) (C.2)

0 Mac aTEAG aTSAG

2

. [cp’ag(TEAG—TSAC)T.(A Emej +( M c, gj (A Ted +
AQ, = (C.3)

(— M cpyagjz (ATone)’

. . 2 2 2
8Q, _ | Amie +[ AT j J{ ATgue J €4
Q, Mac Teac ~ Tsac Teac™ Tsa
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AQ, - Erro médio maximo do calor trocado no evaporador

ArﬁAe - Erro da medida da vazéo de agua gelada
AT.,. - Erro da medida da temperatura de entrada degejada
AT, - Erro da medida da temperatura de saida de a&jadag

Da mesma forma foi realizado o calculo para obterd@ erro do calor trocado no
gerador, chegando a equacao C.6 a partir da eq@a§adbaixo:

Qg = Mo .G 4 ( Teng™ TSA() (C.5)
A (AT Y AT Y

AQ, =Q,. [ .mAQ} {T — ] {T - J (C.6)
Mag EAQ SAQ EAQ SA

Onde:

AQ, - Erro médio maximo do calor trocado no gerador

Amag - Erro da medida da vazéo de 4gua quente

AT, - Erro da medida da temperatura de entrada decagtrde
AT,,, - Erro da medida da temperatura de saida de agtrdey

O mesmo procedimento foi seguido para o célcul@rmo para o circuito de agua de

condensacao.

C.3 ERRO DO COEFICIENTE DE PERFORMANCE (ACOP)

O erro maximo provavel do coeficiente de perforneanio sistema foi obtido da

derivada parcial do COP em fun¢éo de cada variayedytir da equacgéo C.7 abaixo:
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cop=2 (€7
Qq
cop= G (Tere™ Tond (C.8)

MA0 -G, ag-( Teng™ Tong

(ACOP) = [aCﬂ)T .(A mgjz +(6C0Pj2 (BTae) +(a COFjZ AT+

9 Mec 2 OTenc 2 0Tsps 2 ©.9)
dCOP ( : )2 (aCOP] 2 (a COFj 2
= | Amao | + AT, ) + AT,
{ar.nAQJ A O0Tenq ( EAQ) 0Tsng ( SAQ)
= -2 = . 2
T T - ¥
: ( EAG SAG) (rmej + Mac '(TEAG)2+
_m‘Q(TEAQ_TS Q)_ m‘?( Teag™ TSA;
— _2 . 2
-n ~(Too—T. T T, C OV
ACOP= | | — | (T’ + (EAQ, oo ol o Tod (mqj +  (C.10)
| Mg Tag = Teng | [WQ(TEAQ—TSAQ)}

2 2

_r.nAQ(TEAQ_TSA ':n\G ( )2+ m«Q( TEAQ_ TSA)g.mG ( )2
Q SAQ

[r}m(TEAQ—gAC)T ) [mq( T TSA;T

Onde:

ACOP- Erro médio maximo do coeficiente de performance.



