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RESUMO

No presente trabalho foi analisado um sistema atgeracdo de uma empresa de
alimentos que utiliza, em seu processo produtinergas utilidades. Estes processos geram
residuos industriais, como sdlidos, liquidos e &mlyesiduos térmicos. Atualmente muito
tem se falado sobre eficiéncia energética no sktautilidades, a qual impacta diretamente
nos custos operacionais de producdo. O objetivee deabalho € identificar potenciais
térmicos disponiveis para a simulacdo de um sisentrigeracdo, que utiliza sistema de
refrigeracdo por absorcdo amodnia/agua como umanaiiea na reducdo dos custos
operacionais mediante a producdo de agua gelad® eefdgeracdo para tuneis de
congelamento. Na empresa em andlise, a demandangogia elétrica para sistemas de
refrigeracdo por compressao representa atualmé@dtedd energia elétrica total da fabrica.
Deste modo, sistemas de refrigeracdo por absorglbram-se interessantes para diversas
aplicacdes, pois sdo movidos por energia térmicenaes de energia elétrica. Neste estudo
sdo analisadas as influéncias da temperatura degeesacdo, temperatura de evaporacao,
temperatura do gerador e concentracfes de amdmia s€OP do sistema de refrigeracéo
por absorcdo amodnia/agua. Para a analise destaénitibs, foi realizado o modelamento
matematico e desenvolvido um programa no EESgiheering Equation Solvere os
resultados da simulagdo foram comparados com akaess encontrados nas simulagdes do
Handbook fundamentatifa ASHRAE(2009). A partir dai sdo simulados trés diferentesos
para os sistemas de absorcdo em estudo, onde @s dadtados na empresa, referentes aos
potenciais de recuperacdo de calor, e o0s parame@oASHRAE para sistemas de
refrigeracdo por absorcdo MWH,O, sdo simulados e analisados mediante o programa
IPSEpro®. Uma analise econdmica é realizada, omedp@osle concluir quanto a melhor
configuracdo do sistema de trigeracao sugeridcerCeptual de economia, referente a energia
elétrica consumida pelos compressores de refrigeraadotados foi de 8,7%, o qual
proporcionara uma economia liqguida mensal de R$393%1. O custo de energia elétrica
considerado foi de R$ 0,1968/kWh e a TMA (taxa manide atratividade) considerada no
projeto foi de 15,7%. A melhor situacdo apresenfada do caso 3, onde o valor do capital
investido foi de R$ 5.368.700,00 referente a agaesidos equipamentos e instalagédo e a TIR
(taxa interna de retorno) ficou em 15,7%, o VPUdw@resente liquido) para 10 anos ficou
em R$ 2.443.000,00 e o tempo de retgragbackse dara em 6,07 anos ou 73 meses.



Palavras-chave: Recuperacao de calor. Refriger&f@&ncia Energética.
ABSTRACT

In this present study, a cogeneration system ifyze@ in a food company that uses
several utilities in its productive process. Thpsecesses generate industrial residues, such
as solids, liquids and also thermal residues. ey, much has been said about energy
efficiency in the utilities department to which etitly impact the operational costs of
production. The goal of this study is to identifyietmal and energy potentials available for the
simulation of a trigeneration system that uses m@tem ammonia/water cooling system as an
alternative to reduce operational costs throughptbduction of cold water and the cooling of
freezing tunnels. In the analyzed company, the aenfar electric energy for the cooling
systems by compression, represents lately 60%l dfielelectric energy of the factory. This
way, cooling systems by absorption become interggtr many different applications, since
they are activated by thermal energy instead afteéeenergy. In this study the influences of
the condensation temperature, evaporation temperajenerator temperature and ammonia
concentration by COP of absorption ammonia/wat@licg systems are analyzed. For the
fulfillment of these analysis, the mathematical mlot) is carried out and an EES program is
developed and compared through simulations perfdrime Handbook fundamentals by
ASHRAE (2009). Therefore, three cases differeatsamulated for the absorption systems in
study, where the data presented for the compamgnpal recovery of heat a boiler and the
ASHRAE guidelines for ammmonia/water absorption refrigeration systems,sarailated
and analyzed through the IPSEpro software. An emical analysis is performed where it is
possible to conclude the best configuration of thgeneration system suggested. The
percentage of economy concerned to the electricggneonsumed by the adopted cooling
compressors was 8.7%. It will proportionate a mguwthonomy of around R$ 135,391.41.
The costs of electric energy considered was R$68/k9vh and the TMA (minimal tax of
attractiveness) considered in the project was 15h@best situation presented was the case
3, where the value of invested capital was R$ 588800 concerned to the acquisition and
installation of equipments. The TIR (internal ratereturn) was in 15.7%, the VPL (net
present value) for ten years was R$ 2,443,000.6Cts payback will occur in 6.07 years or
73 months.

Key-words: Heat recovery, Refrigeration, Energyidihcy.
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1. INTRODUCAO

O uso de energia elétrica em instalacdes de redig§e e climatizagédo representa uma
parte significativa do consumo energético de inthste residéncias. As industrias de
alimentos, tais como de produtos lacteos e frigmsf podem ser responsaveis por cerca de
60% do consumo elétrico da industria.

Os sistemas de refrigeracéo representam um pescente no aumento do consumo
de energia elétrica em todo mundo. O lIRdrnational Institute of Refrigerationndica que
aproximadamente 15% de toda a eletricidade prodummindialmente € utilizada em
aplicacbes de ar condicionado e refrigeracdo, septando aproximadamente 45% do
consumo em edificios (Diaconu, Vargas e Oliveirh130

Atualmente a preocupacao com a demanda por recemgogéticos e com os impactos
causados na sua geracdo € cada vez maior entreigaekes, empresas e governo. O
consideravel aumento do consumo de energia el@rac@scassez na oferta conduzem a um
aumento significativo de seu preco, levando empregatas vezes a optarem por investir em
sistemas proprios de cogeracao.

O fator competitivo € essencial para a sobrevigras empresas, tornando-se
necessdria a busca por criatividade, inovacdo solegias que utilizem o0s recursos
disponiveis na propria planta. Com o passar dos anendéncia € que a utilizacdo de energia
elétrica pela industria aumente significativameritayendo a necessidade permanente de
melhorar a eficiéncia energética dos diversos psmindustriais.

Nesse quadro atual de preocupacdo com o uso rhderenergia elétrica, e com o
intuito de expandir o desenvolvimento de tecnokgmais limpas e mais eficientes é
identificada a motivagéo para a realizacéo deabalino.

O setor de refrigeracdo de uma industria processadi® alimentos utiliza, em sua
maioria, sistemas de refrigeracdo por compress&aie. E neste contexto que surge espacgo
para os sistemas de refrigeracédo por absorcéajass gtilizam calor como fonte de energia.
Este calor pode ser obtido através da recuperagdendrgia térmica desperdicada por
equipamentos, sistemas ou processos, disponiveiprowria inddstria. Este tipo de
aproveitamento permite ao sistema de refrigeragdio gbbsorcdo funcionar sem gastos
energéticos significativos, permitindo aumentaeseainpenho global de plantas industriais.

Um sistema de refrigeracéo por absorgcéo pode ies¢égrado a centrais de cogeracéo,
a medida que o calor gerado pelo processo € apadeendo somente para aquecimento, mas

também para refrigeracdo, transformando assim wenaat de cogeracdo num sistema de
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trigeracdo, em que simultaneamente gera-se englédiéca, calor e agua gelada a partir da
mesma fonte energeética.
A Fig. (1.1) d4 uma ideia da possivel distribuighoenergia em um processo que

utiliza um sistema de trigeracao.

Energia Elétrica

SISTEMA
DE
COMBUSTIVEL . -Calclr
TRIGERACAO

Agua Gelada

Figura 1.1: llustracao do aproveitamento de energiaigeracao

Inimeras medidas de reducdo do consumo de enegigcae por sistemas de
refrigeracdo, em nivel mundial, tém levado ao apramento tecnoldgico dos sistemas de
refrigeracdo por absorcdo e, consequentementejraento da sua utilizacédo na refrigeracéo,
especialmente em sistemas de condicionamento &stados recentes revelam que 37 a 60%
do total de energia elétrica consumida em edificdoserciais devem-se ao sistema de
condicionamento de ar (Zhou et al, 2007).

O sistema de producéo centralizada de energiacaléatravés de uma usina térmica,
desperdica grande quantidade de calor, enquantbaguma demanda significativa de energia
térmica nos setores industrial e terciario. Esexga poderia ser recuperada e empregada em
processos que demandem aquecimento ou produc@uaegdéada (COGEN, 2010).

Nesta dissertacdo € realizada uma analise de uemsisde cogeracdo, buscando
aproveitar 0os recursos energeéticos disponiveisgasges de exaustdo de uma caldeira, de
modo a aplica-lo no processo de refrigeracdo, @rada utilizacdo de tecnologias de
recuperacdo de calor que permitam atender partelelasndas atuais de refrigeracdo da
indUstria, que atualmente utiliza somente sistaeagfrigeracdo por compressao.

Através desse estudo pretende-se quantificar ongiatede recuperacdo de calor
disponivel no sistema de cogeracdo e direciondsloajroveitamento em sistemas de
refrigeracao por absorcédo, utilizando a metodoldgigdimulagéo para a realizagcao do estudo

de viabilidade deste tipo de sistemas.
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1.1 Objetivos

Os objetivos desse trabalho estdo divididos entivbjgeral e objetivos especificos.

1.1.1 Objetivo Geral

O objetivo geral desta dissertacdo concentra-seeafizar um estudo de viabilidade
do aproveitamento de energia térmica de um sistianeogeracdo, mediante a refrigeracéo
por absorcéo utilizando o par amoénia/agua.

1.1.2 Objetivos Especificos

Para que se possa atingir o objetivo geral, fazresessario:

= Avaliar a influéncia de parametros, tais como: terafjura de evaporacao,
temperatura de condensacdo, concentracdo de amémperatura do gerador,
poténcia da bomba de solucéo, taxa de massa novetdso eCOP do sistema de
refrigeracdo por absorcdo amonia/dgua;

= Analisar a sensibilidade do sistema de cogeraqé ebm relagdo a producéo de
energia elétrica e a quantidade de vapor usadogppracesso de aquecimento da
industria;

= Analisar a taxa de massa de agua gelada produeidaigtema de trigeracdo, com
relacdo a temperatura e vazao disponiveis nos gasesaustao;

* Realizar uma anélise financeira relacionando ososugperacionais da situacao
atual com os custos operacionais do arranjo eneog@roposto, custos de

implantag&o e o retorno do capital investiBaybach.

1.2 Justificativa

Os sistemas de refrigeracdo por absorcdo sdo eoadabs boas alternativas para a
recuperacdo de energia térmica proveniente denmsstele cogeracdo, principalmente em
empresas onde a necessidade de refrigeracdo étbdstansa, como no caso das industrias
frigorificas, transformando deste modo um sistemo@lade cogeracdo em um sistema de

trigeracao.
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A refrigeracdo por absorgdo torna-se uma poderesanienta utilizada neste
processo, contribuindo para a maximizacdo da efi@églobal de plantas industriais, através
da minimizacdo do consumo de energia elétricazath em sistemas de refrigeracdo por
compressao.

Uma das maiores dificuldades enfrentadas para damtggdo dos sistemas de
trigeracdo estéa relacionada aos custos de aquiszdtovestimento inicial para sistemas de
refrigeracdo por absorcao é superior aos sistemasgmpressao. Apesar deste cenario, as
oscilacdes dos precos da energia elétrica e ardispdade de rejeitos térmicos oriundos de
processos industriais, fazem da refrigeracdo psorgho uma opcao interessante, frente ao
baixo custo operacional, quando comparado comnsasteonvencionais de refrigeracao por
compressao.

Para Collona e Gabrielli (2003), quando se estjetaodo uma nova planta de
producdo dever-se-ia considerar uma producéo adegdas utilidades. Assim o numero de
instalagdes de sistemas, chamados de trigera¢gdnaesimentando.

Os conceitos de eficiéncia energética, preservdgdmeio ambiente e reducdo de
custos formam o tripé de sustentacdo da base ¢icargé uma empresa. Levando em conta
que sistemas de trigeracdo sdo realidade em mpéises e excelentes perspectivas em
outros, houve o interesse em estudar e proportipstede sistema para o aproveitamento
energético de fontes primarias de energia, visanako racional e eficiente da mesma.

Pretende-se demonstrar neste estudo a influéngigadli@veis mais importantes de um
sistema de refrigeracdo por absor¢cdo amonia/aguaia&bilidade de implementacdo de um
sistema de trigeracdo em uma planta industriale sl processos de refrigeragéo utilizam
somente sistemas de refrigeragéo por compressao.

O fator motivador para a realizacdo deste estuddtafobém o uso de ferramentas
computacionais no desenvolvimento de modelos dalagéo, que permitem testar diversas
condicbes operacionais buscando sempre a condig@e adequada para as plantas

industriais.

1.3 Estrutura da Dissertacao

Esta dissertacao esta organizada em sete capitulos.
No capitulo 2 é feita uma reviséo bibliograficearaa dos estudos ja realizados sobre a
recuperacdo de calor, sistemas de cogeracdo, astdm trigeracdo e dos sistemas de
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refrigeracdo por absorcéo, salientando os pringipssultados e conclusdes alcangados por
tais estudos por diversos autores.

No capitulo 3 é realizado o modelamento do cidorefrigeracdo por absorcdo de
amonia/agua de simples efeito, mediante balancosadsa e energia.

No capitulo 4 sédo apresentadas as ferramentasmdéis para as simulacdes realizadas
no trabalho. As plataformas utilizadas foransaftwaresimulador de plantas de processos
IPSE-pro® da SIM TECH verséo 4.0 e o EEERdineering Equation Solver

No capitulo 5 sédo apresentados os materiais e ogtddizados, através de dados de
processos industriais da empresa em analise e elamoeinto do sistema. Diferentes cenarios
séo criados e simulados.

No capitulo 6 sdo apresentados os resultados apituio 7 a concluséo.
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2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Na revisdo bibliografica sdo analisados trabalhekcionados a sistemas de
cogeracao, sistemas de refrigeracdo por absoredopearacdo de calor e trigeracdo. Nesta
revisdo foram avaliadas referéncias que servissano dase para qualquer tipo de estudo
envolvendo recuperacédo de calor de sistemas tésmico

Nos ultimos anos, tém surgido muitos trabalhoscieteados a recuperacdo de calor
através de sistemas por absorcdo. Estes sistemawmasd difundidos em paises onde os
impactos ambientais e o custo da geracdo de eradéfiaca tendem a ser maiores. Percebe-
se a intensa procura por processos cada vez naengds e com impactos ambientais cada
vez menores, 0 que desperta em muitos pesquisanloreEsesse pelo tema.

A seguir sdo apresentados alguns trabalhos qué&aserncomo referéncia para o
desenvolvimento desta dissertacao.

Onovwiona e Ugursal (2006) lembraram que o pracegscogeracdo ndo é recente,
gue desde 1880 as industrias ja utilizavam vaparocéonte de energia e a eletricidade
surgia como produto do trabalho realizado. Seguelds, a cogeracao se tornou realmente
importante com a crise dos combustiveis fossei¢®f8, que aumentou seus precos e nao se
podia confiar no seu sistema de distribuicdo. Cgsu surge a necessidade de processos mais
eficientes e de novas fontes de energia.

Najjar (2000) resumiu diversas pesquisas relac@sadcogeracdo ao longo de dez
anos, entre os anos de 1989 e 1999, e afirmou aquiéizacdo dessa tecnologia aumenta a
eficiéncia energética do sistema e diminui os iMfggm@mbientais. A cogeracdo tem uma
aplicacdo bem ampla, tendo como potenciais usua@riosdlstria quimica, petroquimica,
téxtil, celulose, bebidas e alimentos.

Szklo, Soares e Tolmasquim (2000) fizeram umaiagéd da utilizacdo da cogeracéo
em um Shopping Center e em uma industria quimicahaa localizados no sudeste
brasileiro. A cogeracdo se mostrou viavel energetente em ambas as situacfes, porém
para o caso do Shopping Center, a tecnologia sirrs& economicamente viavel se as tarifas
cobradas, sobre combustivel e energia elétricagyemplo, forem favoraveis, uma vez que
0 preco pago pelas utilidades afetara o estudaatelidade do sistema. Ja para a industria
quimica, além do beneficio energético com a implgid da cogeracao, a industria diminuira
o risco de uma possivel falha no abastecimentondegia devido as falhas no sistema de

distribuicdo de energia no Brasil.
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Horuz e Callander (2004) desenvolveram um estugerenental referente a um
sistema de refrigeracdo por absorcdo com amodnia-deste trabalho, foi testado o
desempenho de uma unidade de absorcdo com quemta di2 gas natural com capacidade
de 10 kW. A partir da variacdo da temperatura deada de agua gelada, temperatura no
evaporador, taxa de massa de agua gelada e daaaéengca da fonte de calor, foi obtida a
seguinte respostas do sistema: diminuicdo da agueifrigorifica com a reducdo da taxa de
massa da agua gelada para uma mesma condicdo smbiénte de calor constante. Os
testes realizados formam a base de dados para oaliseaatravés dos parametros em
diferentes condi¢cbes de operagao.

Gomri (2009) utilizou uma simulacdo matematicaapa@alizar a andlise energética e
exergética do CRA (Ciclo de Refrigeracdo por Abdojcde simples e de duplo efeito
utilizando o par agua-brometo de litio. Ao fazeaadlises, conclui que @OP do CRA de
duplo efeito é quase o dobro G®OP para CRA de simples efeito (enquanto um variaeentr
0,73 e 0,79, o outro varia entre 1,22 e 1,42).dbsiervado também que o valor GOP
aumenta com o aumento da temperatura do geradar evaporador e diminui com o
aumento da temperatura do condensador.

Asdrubali e Grignaffini (2005) realizaram uma as@lexperimental de uehiller de
absorcao de simples efeito do fabricante YAZAKkndo o par 4gua-brometo de litio, para
diferentes condi¢Bes de operacdo. Os parametreedwarforam a taxa de massa de agua
gelada e a temperatura de entrada da agua quegerador. Os resultados mostraram que a
maior eficiéncia do sistema de absorcdo se deugpamperatura de entrada de agua quente
de 70 °C. Este resultado é de interesse para deusistema solar como fonte de aquecimento
de 4gua para mover sistemas de absor¢ao.

Wang, Huang e Roskilly (2009) realizaram um estumo qual foi avaliado o
desempenho de ciclos de refrigeracao por absoeawed, simples e duplo efeito. O ciclo de
meio-efeito é utilizado quando a temperatura daefale calor disponivel € menor do que o
minimo necessario para mover um ciclo de absoredsirdples efeito. Foi constatado que
entre a maxima temperatura da fonte de calor n@&gasgara mover um ciclo de simples
efeito e a minima temperatura da fonte de calaa pasver um ciclo de duplo efeito, existe
uma faixa entre estas temperaturas da fonte de cale pode ser contemplada por um outro
tipo de sistema. A partir disso, eles propuseramnabinacado de um ciclo de refrigeragao por
absorcéo de meio com um de simples efeito utiliaaaglia-brometo de litio como fluido de
trabalho. Esta nova combinacdo mostrou uma oOtimfrpgance. Para uma temperatura de

evaporacao de 5 °C, uma temperatura de condendagb°C e de absorcdo de 37 °C a faixa
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de temperatura 6tima do gerador foi de 110 a 140> Coeficiente de performance obtido
para o ciclo analisado foi de 1,0, sendo este 30a6r do que normalmente se encontra para
um equipamento de simples efeito, para a mesmagémnde trabalho.

Bassols et al. (2002), realizaram um estudo qustran@xemplos de aplicacdo da
trigeracdo em industrias de alimentos na Holanda Espanha. Foi analisada uma fabrica de
margarina em Rotterdan, na Holanda, que possuiaradgr com capacidade nominal de 5
MW acionado através de uma turbina a gas. Parpeemuo calor dos gases de exaustdo, a
empresa utiliza um sistema de refrigeracédo porrasacom amonia-agua ligado em cascata,
por meio de trocadores de calor, ao sistema d@eedcdo por compressdo. O sistema de
refrigeragcdo por absorcdo possui capacidade degeefcdo de 1.400 kW para uma
temperatura de evaporacao de -23 °C. O sistemafdgeracdo por compressao possuli
3.500 kW de capacidade de refrigeracdo. Logo, tsreal recomendam que os beneficios
econdmicos da refrigeracdo por absor¢édo sejam dgaiream conjunto com a central de
cogeracao, pois a refrigeragdo por absorcdo é demasia apenas uma ferramenta de
conversdo de energia, que transforma energia térrde baixo valor agregado em
refrigeracdo a baixa temperatura, a qual tem adlorvecondémico, aumentando assim a
eficiéncia global da planta.

Kavvadias e Maroulis (2010) fizeram o estudo d®ate um hospital com 300 leitos,
em que utilizaram a trigeracdo. Foi proposto umongétde otimizacdo que considera as
analises econdmicas, energéticas e ambientaiseaddefa existéncia de mais do que um
ponto 6timo de operacdo, pois isso dependera ddfajueriorizado. Tal ideia € também
conhecida como eficiéncia de Pareto. Foi realizadaalise econdmica tomando-se como
exemplo dois valores distintos de tarifas. Foiizado um CRA que, apesar de ter @@P
considerado pequeno (menor do que um), utilizeeegéanque seria desperdicada.

Ziher e Poredos (2006) fizeram um estudo reladiona economia obtida com a
instalacdo da trigeragdo em um hospital na Eslavéties analisaram os dados de custo e
consumo das utilidades do hospital no periodo deore outubro. Eles estimaram algumas
configuracdes para o sistema de trigeracdo em dudg&demanda das utilidades para cada
hora do dia. Foi identificado que o sistema degefacao era bastante solicitado no periodo
das 7h as 18h. Apés este horario tinha seu conseduzido quase pela metade. O mesmo
acontecia com outras utilidades. A andlise ecordmiostrava que o sistema de trigeracédo
poderia ser rentavel. Das configuracdes analisadgse apresentathiller de refrigeracéo
por absorcdo agua/brometo de litio combinado cbitler de compresséo, operando por

meio de um sistema de armazenamento de agua gelamae o VPL (Valor Presente
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Liquido) de 2,72 (Milhdes de Euros) cgraybackde 5,86 anos. A outra opcao analisada era
sem o armazenamento da agua gelada, que obtevad®R2,02 (Milhdes de Euros) com
paybackde 6,71 anos. Logo, a melhor solucdo do pontoisk econdmico, seria com
sistema de armazenamento de agua gelada.

Collona e Gabrielli (2003) realizaram estudos denigacdo de sistemas térmicos em
trigeracdo para a indastria usando sistemas dgeedgdo por absorcdo amoénia-agua, na
Italia e na Holanda. O estudo compara sistemasgayadores de mesma capacidade 10 MW
e sistemas de refrigeracdo por absorcdo com tetoperede evaporacdo de -10 °C. As
simulac¢des foram realizadas softwareCycle-Temp Dados reais de plantas de poténcia e
dados de artigos de outros autores de sistemasrageracao por absorcdo sdo empregados.
O primeiro sistema analisado contemplava um C8&mbined Heat and Powemovido
com motor de combustdo interna, onde o calor ldwerpelos gases de exaustdo e do
resfriamento dos cilindros do motor era recuperpdoa impulsionar um sistema de
refrigeracdo por absor¢cdo de um nivel de temperatOr segundo caso analisado foi
semelhante ao primeiro, onde o CHP, também comrmetcombustéo interna, foi simulado
em dois niveis de temperatura para os sistemasfdgeracdo por absor¢cdo, sendo um
através da recuperacao de calor da agua de amefgtci do motor, a um nivel mais baixo de
temperatura do gerador e o outro através dos ghsexaustdo, com nivel mais alto de
temperatura do gerador. O ultimo caso analisade é@nd turbo gerador movido por uma
turbina a gas (utilizando gas natural). A recup&vage calor aconteceu através dos gases de
exaustdo em um unico nivel de temperatura. Aspecimsdmicos sao abordados em todos 0s
casos analisados. Para a comparacdo da avaliagd@n@ca foi considerado que a demanda
de refrigeracéo era atendida por um sistema digeedicao por compressao c@O@P igual a
3. Nas situacOes propostas, as demandas de rab@gesdo atendidas por um sistema de
refrigeracdo por absorcéo, através das recuperaedealor. A configuracdo que se mostrou
mais atraente foi a de motor de combustéo intewa, um nivel de temperatura. Ao realizar
as analises percebeu-se que as politicas de eresrgciam uma influéncia muito grande na
viabilidade dos projetos, através de algumas leisndentivos variando bastante entre os
paises analisados. O periodo de retorno simplesonfiguracdo da planta mais favoravel
(trigeracdo com motor de combustéo interna) f@,8eanos na Italia e 7,9 anos na Holanda.

Temir e Bilge (2004) realizaram uma analise exargé&le um sistema de trigeracédo
que produz energia elétrica, aquecimento e reséndm) através de um motor alternativo a
gas natural na Turquia. Na andlise de energia figtaacordo com a Primeira Lei da

Termodinadmica, esses fatores limitantes sao igosrdeor outro lado, com a andlise através
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da segunda lei, a quantidade e localizacdo da iexérgncontrada. A analise mostrou que
dos 100% de energia que entra no sistema pelo ciméll 34,5% é convertida na producao
de eletricidade, sendo que 1,3% da eletricidadduzida € utilizada no proprio sistema de
refrigeracdo por ventiladores e bombas. Dos 58,%0eergia do combustivel que é
degradada e liberada na forma de energia térmilca gseape do motor, apenas 5,9% é
aproveitada para atender as demandas de aquecidseimadustria e 4,0% é aproveitada pela
refrigeracdo por absorcédo para atender as demaledasfrigeracdo. Dos 7% da energia do
combustivel que séo consideradas perdas do sisie@%, estdo localizadas no sistema de
refrigeracdo, 3,5% no sistema de aquecimento e @g/8$tstema elétrico (motor/gerador).

Havelsky (1999) apresenta um estudo de simula¢érerge a eficiéncia energética de
um sistema de trigeracéo para a producdo de ageettinresfriamento e energia elétrica. A
unidade hipotética de trigeracédo analisada, € cetagmr um motor de combustao interna,
acoplada a um gerador para a producdo de eletteida na outra extremidade possui
acoplado um compressor de refrigeracdo, empregadm domba de calor, utilizado no
sistema para realizar a recuperacao de calor terssde refrigeracédo por absorcao, sendo
este o responsavel pelo processo da refrigeracésist®na de absorcdo € movido pela
recuperacdo de calor dos gases de exaustdo do detmwmbustéo interna. O sistema de
bomba de calor, recupera o calor do sistema deiae&into dos cilindros do motor de
combustéo interna e da carcagca do compressor. Aometilizacdo da energia priméaria do
combustivel do motor de combustéo interna operamiaonjunto, eleva o rendimento do
sistema para 91%, pois converte cerca de 48 a éd%nergia térmica e de 25 a 37% em
energia elétrica. O autor afirma ainda que, consittbma, é possivel economizar mais de
40% da energia primaria em comparacdo com sisteoragencionais de produgdo separada
destas utilidades.

Roos (2013) realizou um estudo referente ao paikdei recuperacédo de calor, para
temperaturas moderadas, de processos industriaiEstados Unidos. A recuperacao deste
calor, na opinido dele, representa a maior opatad@ para reduzir o consumo de energia
industrial nos EUA. A recuperacdo de calor indabtque era rentavel apenas para
temperaturas superiores a 538 °C. Atualmente j@sSiyel para temperaturas moderadas,
devido ao aumento do preco da energia, desenvatimeecnoldgico por parte dos
fabricantes de equipamentos pela diminuicdo naesw®s equipamentos utilizados.

A tecnologia de refrigeracéo por absorcdo estargrpatando um ressurgimento com

0 crescente interesse pela recuperacéo de calwic&@es norte-americanos ampliaram suas
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linhas dechiller de absorcao ehiller aquecedores para diversas capacidades, variatr@o en
10 kW e 5275 kW (3 TR e 1500 TR) (Roos, 2013).

2.1 Ciclos de Poténcia - Rankine

Existem diversos tipos de ciclos de poténcia e emacum deles existe uma
singularidade propria. Exemplos de ciclos de paétérgdo: Carnot (somente tedrico),
Rankine, Otto, Brayton, entre outros. Em aplicagdescogeragcdo e de trigeracdo, muitas
vezes torna-se interessante a combinacao de ddsreiclos de poténcia.

Segundo Korobitsyn (1998), ciclos combinados ofameenelhor desempenho do que
os ciclos individuais. Combinando ciclos de altaperatura com os de temperatura média e
baixa, consegue-se a maneira mais eficaz na almrddg eficiéncia de Carnot, e, assim,
melhor aproveitamento da energia do combustivel. étanto, as possibilidades de
combinacéo podem ser limitadas por fatores taisocaproducao de energia, 0s requisitos do
combustivel ou caracteristicas de carga parcial.

O ciclo de Rankine opera segundo um ciclo termadicd, em que o fluido de
trabalho é alternadamente vaporizado e condengadfiuido de trabalho mais comum
utilizado nos ciclos de poténcia a vapor é a ageado principalmente as suas propriedades
termodinamicas (alto calor latente de vaporizag@eéjn do baixo custo e sua disponibilidade.

O ciclo de Rankine consiste na utilizagdo do cglosveniente da queima de
combustiveis para geracdo de vapor numa caldeige@dor de vapor. A Fig.(2.1) ilustra os

principais ciclos de Rankine.

T

1451

a) b) c)
Figura 2.1: Ciclos de Rankine (a) com superaguation@) com superaquecimento e
reaquecimento e (c) com regeneracao

Fonte: Adaptado de Korobitsyn (1998)
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Figura 2.2: Representacéo do ciclos de Rankiné élesal
Fonte: Adaptado de CENGEL e BOLES (2006)

O ciclo mostrado na Fig. (2.2) representado pefmégcia 1-2-3-4-5-6, representa o
ciclo de Rankine ideal com superaguecimento. Rar@sponder a um ciclo de Rankine real,
a sequéncia do diagrama que melhor representacgépddols estados 1-2'-3-4-5-6’, onde 0s
rendimentos isentropicos dos equipamentos envawdmo bombas e turbinas passam a ser

considerados.

N W Turbina

Q Combustivel S & ::>

(—ra————{ Condensador
o f

El Condensagdo

Figura 2.3: Representacéo do ciclo de Rankine
Fonte: Adaptado de CENGEL e BOLES (2006)
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Os processos que caracterizam um ciclo de potédes, como mostrado na Fig.
(2.3) séo:

* Processo 1-2: Compressao (isentrépica na bomba)

* Processo 2-3:Vaporizacao (adicdo de calor em uideita a pressao constante)

* Processo 3-4: Expansao (isentropica na turbina)

* Processo 4-1. Condensacao (rejeicdo de calor ndensador/trocador, a pressao

constante).

O processo 2-3 ocorre em uma caldeira, onde agapa¥izada mediante o fornecimento
de calor. Durante a combustdo, uma parcela da iangnmgnica é perdida com os gases de
exaustdo para a atmosfera. Esta energia pode agrerada para aquecimento de agua, ou
para processos de resfriamento, através de ummsistie refrigeracdo por absorcdo. De

qualquer maneira, a recuperacéo de calor ocorrmpur de trocadores de calor.

2.2 Recuperacao de Calor

Segundo a IEAIfternational Energy Agencyp010),estima-se que entre 20 a 50%
da energia fornecida para os processos indus#&igierdida na forma de gases quentes de
exaustdo, arrefecimento a agua e calor perdidortr ple superficies de equipamentos,
produtos aquecidos, etc. Indmeras combinacfes d®aoltgias estdo disponiveis
comercialmente para esta recuperacao de caloradunstalacdes industriais tém melhorado
sua produtividade com o uso dessas tecnologias.

Para melhor identificar as oportunidades potencigs eficiéncia energética, é
essencial compreender a importancia relativa detersas de energia entre os diferentes
setores industriais por meio da recuperacao de.calo

Segundo Roos (2013) uma investigacdo de oportuesdde recuperacdo de calor
deve primeiro considerar formas de reduzir a gdadg de calor que é perdido, através da
melhoria da eficiéncia do processo.

A IEA (2010) compara 0 uso e as perdas de enegytiversos setores industriais dos

EUA, conforme mostrado na Fig. (2.4).
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Figura 2.4: Comparacao energia Util e energia gardim diversos setores dos EUA
Fonte: Adaptado de IEA (2010)

Pela Fig. (2.4) pode ser observado que os cinavesetndustriais responsaveis por
mais de 80% das perdas de energia nos EUA sdoprdé petroleo, produtos quimicos,
produtos florestais, ferro e aco, e de alimentoshkadas.

As perdas de energia nestes cinco setores repasaroximadamente 15% da
energia consumida pelas industrias americanasartdoise assim 0s principais alvos de
recuperacao de calor.

A otimizacdo do uso de energia a partir da recyaerale calor representa a maior
oportunidade para a reducao do uso de energia etosnsetores. Na industria de alimentos e
bebidas, energia térmica é desperdicada em divdeses do processo. Uma parcela
significativa de energia é desperdicada atravésgdsss de exaustdo, perdas de calor por
meio de resfriamento de maquinas e equipamentosicees e outros processos-chave.

Segundo Roos (2013) as tecnologias de recupera;&alor sédo classificadas como
passivas ou ativas. Recuperacao de calor pasgivesfede trocadores de calor de varios tipos

para a transferéncia de calor a partir de uma fdaeteemperatura mais elevada para uma de
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temperatura mais baixa, e ndo necessita de ap@tengrgia mecéanica ou elétrica
significativa para o seu funcionamento. A tecnadadg recuperacéo de calor ativa, por outro
lado, requer a utilizacdo de energia elétrica paceementar a quantidade de calor nos
processos. Essas tecnologias incluem bombas demadistriais e sistemas de cogeracéao.

Segundo relatério da IETS$nflustrial Energy-related Technologies and Sysje{2810)
existe interesse internacional na recuperacao lde icalustrial e algumas dessas atividades
foram trabalhadas em uma oficina em Lausanne, rigaSem 2010. Alguns paises
apresentaram seus segmentos de maior oportunidageuperacao de calor e 0os projetos em
que estdo trabalhando. Em Portugal, as atividad&®o evoltadas para o segmento em
papel/celulose, petroquimica e industrias de alioserNa Suica, as atividades de recuperacéo
de calor estdo voltadas para temperaturas abaiX@@eC através do desenvolvimento de
trocadores de calor de plastico de baixo custmnaonento direto; mancais magnéticos e
unidades herméticas (sem retentores). Em Luxembuin@qrojetos na industria de vidro,
projetos com foco no uso do calor excedente pamr@amento de dguas residuais, secagem de
lodo utilizando calor em cogeracao, projetos enmdga hospitais através da combinacdo de
calor, eletricidade e refrigeracdo. Na Holandapiugetos de pesquisa que visam recuperar o
calor de processos integrados a projetos de agaetimNa Suécia, ha aplicacdo de bombas
de calor em industrias de papel e celulose e eletpsode recuperacdo do calor excedente
para aplicacdes de aquecimento urbano. Na Dinammadca desenvolvimento de projetos de
aquecimento urbano. Nos Estados Unidos, ha os tpsojde cogeracdo, projetos de
aquecimento urbano, bombeamento de calor indusgrialplicacoes de refrigeracdo por
absorgéo.

De acordo com Roos (2013), sistemas ORC (Ciclo iiegdde Rankine) o qual se
baseia na expanséao de um fluido organico para &meatacao da turbina a uma temperatura
mais baixa, podem ser comparados com 0s sistentasbileas de vapor convencionais, onde
a principal diferenca esta no fluido de trabalhs.t@mperaturas de funcionamento de ORC
variam de acordo com o projeto dos fabricantes, masalmente ficam entre 150 e 400 °C.
Pelo menos trés fabricantdsfinity, Pratt & Whitneye ElectraTherm constroem sistemas
ORC que podem operar com temperaturas residuaisants 93 °C. Normalmente, os custos
de instalagdo variam de US$ 2.000 a US$ 4.000 Ybe kpodem ser tdo baixos quanto cerca
de US$ 1.300 por kW para as unidades que produ2éACHHeating, Ventilating and Air
Conditionig que estdo aparecendo agora no mercado. Os Chiig&nicos de Rankine

(ORC) tém sido usados em aplicacdes geotéermicasusaras de vapor por mais de 40 anos.
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Sistemas de recuperacgdo de calor de residuosiiaitigue utilizam turbinas ORC em fornos
de cimento e estacbes de compresséo estdo emrfamzato desde 1999.

O ciclo de Kalina tem seu funcionamento semelhatteORC, onde a principal
diferenca esta no fluido de trabalho utilizado @@uperacéo de calor na fonte quente. O ciclo
de Kalina utiliza uma solucéo binaria de amoéniagagissim como os sistemas de refrigeracédo
por absorgéo, e o ORC utiliza um fluido organicosNois sistemas o fluido é expandido em
uma turbina acoplada a um gerador, produzindo assergia elétrica. A tecnologia do ciclo
de Kalina, distribuido pelRaser Technologiesos EUA, é aplicada na faixa de temperatura
de 121 a 538 °C, em comparagdo com o ORC, é ded®@amais eficiente que qualquer
ORC ou uma turbina a vapor para fontes de temparatferiores a 538 °C. Os custos de
instalagdo normalmente variam de US$ 2.000 a US%03por kW. Como o ORC, o ciclo
Kalina tem sido usado em usinas geotérmicas e anigd de turbinas a gas. Sistemas com
ciclo Kalina usando calor proveniente de residunmhistriais como fonte de energia, tém
operado sem problemas desde 1999 em uma fabriagode desde 2005, em uma fabrica de
hidrocarbonetos (Roos, 2013).

2.3 Cogeracéao

A cogeracao (producdo de trabalho e calor) tambéamada de CHP (do inglés
Combined Heat and Poweja € amplamente aplicada em diversos process@sconcepcao
tem principio nos ciclos de poténcia. A cogeragialefinida como o processo de
transformacao de energia térmica de um combustimemais de uma forma de energia util.
As formas de energias Uteis mais frequentes séergia mecanica e a térmica.

Os sistemas de cogeracdo sao divididos basicamentedois grupos quanto a
sequéncia de geracéo e utilizacao de calor. Garsastde cogeragao podem ser de dois tipos:

a) geracao elétrica a montantefping’), quando a producéo de eletricidade antecede
o fornecimento de calor util;

b) geracéo elétrica a jusantdgttoming), quando a geragao elétrica esté situada apos
a demanda térmica. A terminologia em inglés é decosrente nestes casos.

Nos sistemas do tipdopping Cycleo combustivel é utilizado primeiramente para a
geracdo de energia elétrica através de turbinasaiares a gas e o calor rejeitado é entdo
recuperado em uma caldeira para utilizagdo em gsosade aquecimento, conforme ilustrado
na Fig. (2.5).
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Figura 2.5: Esquema do sistema de cogeracéao dbttpping cyclé
Fonte: Adaptado de COGEN (2010)

Nos sistemas do tipdBottoming Cycle a energia do combustivel é utilizada,
primeiramente, na geracado de vapor na caldeirgoeigiglirecionada a uma turbina para a
producao de energia elétrica. ApOs passar pelantyrb vapor € utilizado para 0s processos

de aguecimento, conforme ilustrado na Fig. (2.6).
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Figura 2.6: Esquema do sistema de cogeragao dblgitoming cyclé
Fonte: Adaptado de COGEN (2010)

Segundo EDUCOGEN (2001), a producado separada dgi@métrica e calor atravées
da queima de um combustivel possui, respectivamegridimentos de 36 e 80%, atingindo
uma eficiéncia global de 58%. Para os sistemasoderacdo, com a producao de calor e
eletricidade combinada em um equipamento abast@eid@omesma fonte, a eficiéncia global
chega a 85%.
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COGEN (2010) apresenta os empreendimentos queamtilcogeragao no Brasil, por

ramo de atividade, conforme ilustragéo da Fig.)(2.7
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Figura 2.7: Empreendimentos que utilizam cogeragdigamo de atividade
Fonte: Adaptado de COGEN (2010)

De acordo com IEA (2010), diversos paises utilizamrogeracdo como tentativa de
reducdo de emissao de gases para a atmosfera @tarnino um modo de reduzir custos na
producao de energia.

Percebe-se no grafico da Fig. (2.7) a variedadatkdades onde a cogeragdo é
aplicavel desde atividades de extrativa mineraluercsalcooleira. Esse grande mercado
demostra o seu vasto potencial. A tendéncia darao@e em pequena escala deve-se em boa
parte ao uso de micro turbinas, motores de combustéerna, entre outros, que
proporcionaram o dimensionamento de sistemas deecsAo de energia de forma compacta,
mas que no Brasil ainda é pouco difundido.

A COGEN (2010) propde uma classificacdo dos empligentos de cogeracao no
Brasil, de acordo com o combustivel utilizado, comustra a Fig. (2.8). Pode-se observar na
Fig. (2.8) que os empreendimentos com combustieddidmassa de cana, sdo 0s que mais
utilizam sistemas de cogeracdo no Brasil com 670ades, seguidos dos empreendimentos
com gas natural com 106 unidades e os que utilidim combustiveis sdo 23 unidades.
Logo, percebe-se um bom potencial de recuperacdcalte nos empreendimentos de

cogeragao no Brasil.
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Figura 2.8: Unidades de cogeracao existentes rail i@ tipo de combustivel utilizado
Fonte: Adaptado de COGEN (2010)

Segundo Havelsky (1999), a eficiéncia energéticaisiema de cogeracdo é melhor
expressa pela comparacdo dos valores de PERAry Energy Rafde A taxa de energia
primaria do sistema de cogeracao é comparada d®BRode sistemas com geracao separada
das utilidades. O autor afirma que € possivel eniwar mais de 40% quando, além de
combinar a produgcdo de calor e eletricidade, tamibiérem utilizados sistemas de
refrigeracdo por absorcao para atender as demdedafrigeracdo, ao invés de usar sistemas
de refrigeracao por compressao.

Segundo Goodell (2007), a cogeragéo € também garten grupo de energia limpa,
altamente confiavel, conhecida como tecnologias edergia distribuida. Reduzem a
quantidade de energia perdida na rede de transmiat@ves do uso de pequenas usinas
localizadas no local de consumo, como hotéis, kaispiuniversidades, bases militares, etc,
eliminando também a necessidade de construcdontiaslide transmissdo para longas
distancias entre a geragao e o consumo.

Em induastrias alimenticias que possuem cogeracd@oode sistema utilizado na
turbina a vapor € o de contrapresséao, idénticasguegna representado na Fig. (2.9), onde o
vapor de alta presséo (em torno de 4 MPa) se egparsdi com pressao de 0,7 MPa, para
atender a demanda de aquecimento do processo ipoodatindustria, diferente do sistema
de producédo de energia de uma termoelétrica, ena quessao na saida da turbina deve ser

inferior a pressao atmosférica. O fato de emprpsaguzirem parte da energia elétrica que
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sera consumida € importante, pois possibilita catttbnomia, evitando parada total de
producédo por problemas no fornecimento de eneléigoa pela concessionaria.
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Figura 2.9: Esquema de cogeragao com turbina a espaontra-pressao
Fonte: Adaptado de COGEN (2010)

2.4 Trigeracao

O termo trigeracdo esta relacionado com a prodsigdoltanea de poténcia, vapor e
agua gelada. Portanto, além de produzir energisicalée calor (como na cogeragao), a
trigeracdo também produz agua gelada para sistéenas condicionado e outros processos
industriais. Os sistemas de trigeracdo produzemsdsds formas de energia a partir de uma
fonte priméaria que pode ser o0 gas natural, petroteaeira, biomassa, entre outros.

A trigeracdo, também denominada de CHCP, oriundaglés Combined Heating,
Cooling and Powerpermite uma maior flexibilidade operacional dastalacfes, relevantes
onde h& necessidade de ar condicionado e proassefigeracao.

Segundo Temier e Bilge (2004), estes sistemas,om@mibpresentem custo de
investimento mais elevado, sdo de operacdo maisbptoa quando comparados com
sistemas onde poténcia, vapor e agua gelada sdo®btdividualmente.

A Fig. (2.10) mostra a distribuicdo de energia emdistema de trigeragdo. Pode-se
observar na Fig. (2.10) que a parcela de calor [5p8tle ser utilizada para atender as
demandas de aquecimento mas que através de sistemafsigeracao por absorcdo, também

é possivel dividir esta parcela para atender asdéas de refrigeracao.
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Figura 2.10: llustracdo do aproveitamento de energitrigeracéo

Arteconi, Brandoni e Polonara (2009) conduziramitalé&a, um estudo de viabilidade
econdmica da trigeracdo em um supermercado cormdéré8.000 m2 funcionando 310 dias
por ano. Os estudos foram realizados com baseanfagstimpostas pelas concessionarias
italianas, resultando em um tempo de retorno destiwento menor do que cinco anos.

Segundo Goodell (2007), desde a década de 193@ deralois tercos de todo o
combustivel utilizado para gerar eletricidade nogA\Eeralmente € desperdicado por usinas
centrais de energia na forma de energia térmicautiivada no processo de geragdo de
energia elétrica, sendo descarregados no ar oguea Bmbora tenham ocorrido ganhos de
eficiéncia energética em outros setores da econdesde a crise do petrdleo na década de
1970, a eficiéncia média da geracdo de energiaaldos EUA manteve-se em torno de 27 a
35% por quase 70 anos.

Parise et al. (2011) desenvolveram um modelo deracdo para biocombustivel
utilizando um ciclo de compressdo a vapor paraamygdo da refrigeracdo. E feita a
comparacao dos resultados, obtidos pelo modelooptop com a literatura, onde sé&o
utilizados os dados de um complexo comercial leadlh em Hong Kong, na China, e é feita
a analise energética e de emissao dg, G€ndo observada uma economia no consumo de
combustivel de até 50% e uma reducao de emiss@@gde até 95%.

O aumento da eficiéncia global do sistema de énemda através da trigeragcéo, que
diminui a quantidade de combustivel fossil consanmudr unidade de energia utilizada. Isso
leva a reducdo significativa de emissfes atmosigride 40 a 70%, ou até mais, em
comparagcao com usinas térmicas convencionais (Bpade7).

Sugiartha et al. (2009) apresentaram, no Reindd)Jnima avaliacdo econOGmica, de
impacto ambiental e de eficiéncia energética deitacdo para atender um supermercado com
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area de 2.800 m2. O sistema de refrigeracao utdizai um CRA (ciclo de refrigeracéo por

absorcéo) de simples efeito, ond€OP foi de 0,5 e o tempo de retorno do investimento fo
de 5,7 anos. Ja para o CRA de duplo efeit€QP foi de 1,0 e o tempo de retorno do
investimento foi de 3,8 anos.

Segundo Havelsky (1999), sistemas combinados a@e egbroducdo de energia, em
termos de utilizacdo de recursos energéticos piosiasdo altamente eficientes. Quando o
sistema de cogeracao é comparado com o sistemar@ighg de energia e calor separados, o
COP nédo é uma boa medida de eficiéncia energéticaal@ decisivo para a avaliacdo da
eficiéncia energética de tais ciclos de energiaaxa de energia primaria chamada de PER.
Isso d& a quantidade de energia primaria queigadad a fim de fornecer a energia necessaria
para uma dada demanda. O PER € a razdo de consupr@edjia primaria pela energia de
saida necessaria e, consequentemente, o sistempogseir o menor valor de PER, é

considerado o melhor, no que diz respeito ao coasiarenergia.

2.5 Refrigeracéo por Absorgéo

Os sistemas de refrigeracdo por absorcdo ganha@mdegimportancia nos ultimos
anos em diversos paises devido as questdes enasgétambientais. Por ser um sistema que
necessita de calor como insumo energético, ondeoadsr quase sempre € o rejeito térmico
de sistemas de converséo termomecénica, os mesmodeem para maximizar a eficiéncia
global de qualquer sistema de trigeracédo. Alémodias substancias utilizadas pelos sistemas
de absorcdo ndo degradam a camada de 0z6nio eonébwem para o aquecimento global.

Segundo Kandlikar (1982), a refrigeracdo por at&org, em principio, um método
atraente para a utilizagcdo de energia térmica ativente para fins de resfriamento. A
principal vantagem do sistema de absorcdo de \sqwe o sistema de compresséo de vapor
€ que o primeiro exige principalmente a energimiga a temperaturas moderadas, enquanto
que, no segundo caso, a absorcdo de energia bathtvade eixo, que € uma energia de alta
gualidade.

Na sua concepc¢ao mais simples, o ciclo de absamésiste de um evaporador, um
condensador, um absorvedor, um gerador e uma bdenbalucdo. O estagio correspondente
a compressao do vapor de refrigerante € realizaelingisorvedor, pela bomba de solucéo e
pelo gerador, em combinagdo, ao invés do compressmanico de vapor. Portanto, o
trabalho requerido para o aumento de pressdo dioflpela bomba é muito menor que o

trabalho requerido por um compressor, uma vez quelune especifico do fluido na fase
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liquida € bem menor que o volume especifico daldluia fase de vapor. A Fig. (2.11) mostra

0 esquema de um sistema de refrigeracédo por absdecsimples estagio de amonia-agua.

Dissipacao

o de Calor _ Entrada de
E Calor
aF
a
Condensador |-= Gerador

vl

Trocador de Calor

y

Vilvula de

expansan
a3 Bomba Walvula de
expansan
Evaporador *  Absorvedor
Producéo de Dissipagao
Agua Gelada de Calor

Temperatura

Figura 2.11: Ciclo de refrigeracéo por absorcasioples efeito

O sistema de refrigeracédo por absorcdo é ativadarpa fonte de calor, representada
na Fig. (2.11) pela entrada de calor no geradosteNgistema o fluido refrigerante (amoénia)
absorve o calor a uma baixa temperatura e pressaatd sua evaporacdo no evaporador. O
vapor de amodnia que sai do evaporador a baixagmwessemperatura, é absorvido por uma
solucéao concentrada de agua no absorvedor. Esteédsotliluida de amobnia-agua, por meio
de uma bomba, é transportada até o gerador, oadeetida e a substancia mais volatil da
mistura € evaporada a alta pressdo e temperatuvap@ de fluido refrigerante (amonia)
agora superaquecido vai para o condensador, ondedsr calor a agua do condensador,
transforma-se em fluido refrigerante liquido. Eatabnia na fase liquida passa por uma
valvula de expansao, onde é expandida até a tetapede evaporacdo do sistema. O fluido
refrigerante agora na condicdo de liquido mais yapom um determinado titulo, é
encaminhado ao evaporador, onde € totalmente waploriao absorver o calor fornecido pela

circulacdo da agua gelada, o qual tem com isstesuperatura reduzida, completando assim

o ciclo de refrigeracéo.
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A solucdo concentrada de agua que ndo vaporizgersaor, retorna ao absorvedor
por diferenca de pressao, para promover posteriaareabsorcao do vapor de amdnia vindo
do evaporador. Para manter a diferenca de press@acegerador e o absorvedor é utilizado
um dispositivo de expanséo no retorno da solucaabaorvedor, conforme ilustrado na Fig.
(2.11).

Para melhorar a eficiéncia do ciclo de simplest@f&i instalado um trocador de calor
entre o absorvedor e o gerador, para aproveitaarsferéncia de calor entre a solucao
concentrada de agua e a solucdo diluida. Um segtrodador também é normalmente
instalado entre a saida do condensador e a enttaddispositivo de expansdo, para
intensificar o subresfriamento do fluido liquiddraaés da transferéncia de calor entre o
vapor de amoénia que retorna do evaporador e a aniigpiida antes do dispositivo de
expansao.

Na década de 1950, um sistema utilizando o broaei@io e a &gua como fluido de
trabalho foi criado para aplica¢des industriaisid®s anos depois, um sistema de absorcao de
duplo efeito foi criado e comecgou a ser utilizadmo um padrao industrial para sistemas de
refrigeracdo com alto desempenho (Srikhirin et28101).

Os fluidos de trabalho mais encontrados @millers de absor¢cdo s&o as misturas
binarias de dgua—brometo de litio,(QHLiBr) e ambénia—agua (N&-H,0) e sédo atualmente 0s
que apresentam a melhor combinacdo das propriedzates diversas aplicagfes tipicas
(ASHRAE, 2009). Nos equipamentos em que é utilizadsolucado bD-LiBr, a agua é o
refrigerante e o brometo de litio o absorventec@arario do ciclo de NHH,O no qual a
amonia é o refrigerante e a 4gua o absorvente.

Por apresentar um absorvente volatil (Agua), ¢sns&s que trabalham com jpH,O
necessitam de uma coluna de retificacao, pois orvdg amoénia produzido no gerador tera
alguma quantidade de agua, que pode ser prejugharal o desempenho do sistema. Para
evitar esta perda de desempenho é utilizada umeaale retificacdo no gerador, a qual
possibilita obter uma melhor pureza do vapor deraan@ue entra no condensador. O nimero

de efeitos indica a quantidade de vezes em quodafonte quente é aproveitado.

2.5.1Tipo de Acionamento

Quanto ao tipo de acionamento, os sistemas dgeedgado por absorcdo de vapor

podem ser classificados como: de queima direteeajudima indireta.
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Os sistemas de refrigeracdo por absor¢cdo de quedi@ta utilizam vapor, agua
guente ou gases de exaustdo como fonte de cabap@namento dohiller. Os sistemas de
absorcdo que utilizam a energia térmica provenidatgueima de combustiveis no préprio
equipamento sdo denominados de queima direta. $\astgerador é constituido de uma
caldeira (forno) para a queima do combustivel nes@eel pela elevacdo da temperatura da
solucdo. A Fig. (2.12) mostra uphiller de queima direta de amoénia-agua e a Fig. (2.13)

ilustra umchiller de queima indireta de agua-brometo de Litio.
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Figura 2.12Chiller de absorcao de queima direta de ambnia-agua
Fonte: YORK - Johnson Controls.
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Figura 2.13Chiller de absorcao de queima indireta de agua-bromdftiade
Fonte: YORK - Johnson Controls.

A energia térmica presente no vapor ou na aguatejugitizada como fonte de calor

em sistemas de refrigeracdo por absorcdo de quiidi@ta pode ser proveniente, por
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exemplo, dos gases de exaustdo de um motor de stAoknterna, microturbina a gas, de um
gerador de vapor, como também da energia térmrealg@or aquecedores solares.

Gbomez et al. (2008) realizaram uma analise te@ieaperimental de um sistema de
refrigeracdo por absorcédo de queima direta, concdolde NH-H,O e capacidade térmica
de 10,6 kW. Foi desenvolvido um modelo computadiggeaa simular este sistema e o
mesmo foi comparado com os resultados experimerfaes apresentaram uma recuperacao
de calor interna de aproximadamente 55% do totabttor demandado no gerador.

A cogeracéao abre possibilidades para aplicacdeam®liogias de conversédo de energia
combinadas conthillers de absorgcdo para obtencdo de uma melhor eficié@riénico
requisito para esta integracdo é que a temperdsufante de calor disponivel de um sistema
deve ser compativel com o nivel de temperaturasséde do sistema de absorcéao.

Segundo Bassols et al. (2002), a planta de re&gder por absorcdo transforma
energia térmica de baixo valor em refrigeracdo ixabtéemperatura, que tem um valor
econdmico muito maior, aumentando assim a eficéénlg toda a planta. As plantas de
trigeracdo, bem como as centrais de cogeracaocs@ioricamente rentaveis em situacao de
baixa disponibilidade de energia elétrica da rede.

Passado mais de um século, os sistemas de ref@gepar absorcdo continuam sendo
uma boa saida para a area da refrigeracdo. Ténidsudiversos estudos na é&rea da
refrigeracao por absor¢cao, os quais tém procuradongrar novas solugées que melhorem o
coeficiente de performance do ciclo, através dadestde todos os parametros que
influenciam no desempenho do sistema. Fatorexoam as temperaturas de operacado e as
concentracdes do fluido refrigerante sdo varidimportantes que influenciam diretamente

no desempenho do ciclo.

2.5.2 Propriedades do Sistema

As propriedades de um sistema sédo as caractesistizservaveis e que podem ser
medidas. Para se definir a fase de uma substaacissttma de forma correta, € necessario
especificar o numero de propriedades independentes.

A Primeira Lei da Termodinamica, também conhecm@o principio de conservacao
de energia, oferece uma base solida para o esagloeth¢coes entre as diversas formas de

energia e interacdes de energia (Cengel e Bole®)200
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Em um balanco energético a diferenca da quantidadenergia que entra e sai do
sistema é igual a quantidade de energia armazerddaés da Eq. (2.1) é expresso o
balanco.

Ee - ES = Earm (2'1)
onde E, € a energia que entra no sisteraé a energia que sai do sistentg, g é a energia

armazenada.
O balanco de energia ainda pode ser expresso ma fde taxa. Na Eqg. (2.2) o
balanco de energia é representado como:

_dE

- E‘sai .
dt

Eent

2.2)

onde E é a taxa de transferéncia de energidEat é a variagdo da energia no tempo.

Durante um processo em regime permanente, o cmtdé energia total de um
volume de controle permanece constante e, portantariacdo na energia total do volume de
controle é zero. Assim, a quantidade de energiaegii® em um volume de controle sob
todas as formas (calor, trabalho e fluxo de madsa@ ser igual a quantidade de energia que
deixa o volume de controle. Considerando um sisemaegime permanente, tem-se:

dE

Logo, o balanco de energia na forma de taxa ésgprpela Eq. (2.4), onde a taxa de

energia de entrada € igual a de saida.

Eene = Esa (2.4)

Para o caso geral de um sistema aberto, com nod@tfplxos de entrada e saida, e
considerando as propriedades termodinamicas caestam balanco de energia € dado pela
Eqg. (2.5) que abrange a energia em suas difertartaas, dada por:

2 2
Q= Zmf 04 |+ (02| -Z 09+ |+(o2 29

2

sal ent

ondeQ é a taxa de transferéncia de caldt¢ a poténciaré a taxa de massaé a entalpia,

V é a velocidade de escoamemnj@, a aceleracdo da gravidade e Z € a altura.
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Desprezando as variagfes de energia cinéticaen@al, e considerando a taxa de
massa de entrada a mesma de saida, a Eq. (2.5s@otkluzida e expressa pela Eg. (2.6),
dada por:

Q-W =mh, -h,,) (2.6)

Os componentes de um sistema de refrigeracdo psorgim s&do analisados
separadamente como sistemas abertos. O envoltérioada componente é chamado de
volume de controle. Tanto massa quanto energianportezar a fronteira do volume de
controle. A Fig. (2.14) ilustra o esquema de umunw de controle e as propriedades

envolvidas em um sistema.

i {lﬁ.h.E}s.\iaa

{rh,h,ﬁ)mwa:a il

Figura 2.14: Esquema de um volume de controle
Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher e Klein§199

2.5.3 Propriedades Termodinamicas para Misturdwddds

Para entender o fenbmeno de absorcdo € impoxarifear 0 que ocorre quando se
misturam dois fluidos. De um modo geral, as caréstieas de uma mistura de fluidos podem
ser analisadas através de simples balancos deierengassa em cada componente ou
volume de controle. As equagbes gerais dos balapgos um volume de controle sao
apresentadas (Herold, Radermacher e Klein, 199@)alénco de massa de uma mistura é
dado pela Eqg. (2.7):

> ()= (k) =0 (2.7)

ent sai
ondex é fracdo massica.
A fracdo massica de uma mistura binatja dada pela Eq. (2.8):
X = L
m, +m,

ondem, € a massa do componentg ‘e m, € a massa do componenkg ‘da mistura.

(2.8)
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O balanco de energia é expresso pela Eq. (2.9¢katéo a Eq. (2.6), em que se tem

mais de uma entrada e saida. E quapdo0 e W =0, tem-se:

> (i), =" (h)_ =0 (2.9)

Uma mistura de fluidos, em comparacdo com um dlujgliro, possui uma
caracteristica termodinamica adicional que € @fragassica. Numa mistura, quando as fases
liguida e de vapor coexistem em equilibrio, vesifi® que a temperatura de saturacdo da
mistura varia em funcao da fragdo massica, parapuessao constante.

A Fig. (2.15) ilustra um o ciclo de refrigeracéor @bsorcdo amonia/agua de simples
efeito, plotado sobre o diagrama de pressao-temyparda solucdo de amoénia e agua, onde
“AB” é o absorvedor,B” € a bomba,VE” € a valvula de expansad;V’' € o evaporador,

“GE” é o gerador,CO” é o condensador &HX é o trocador de calor da solucéo.
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Figura 2.15: Diagrama de pressédo-temperatura dg@wmlde amoénia/agua, {kp-10 °C)
Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher e Klein§199

Na Fig. (2.15) € possivel visualizar alguns patéwseconsiderados no ciclo de
absorcdo plotado, onde a temperatura de evaporacde -10 °C, a tempertaura de

condensacéao € de 35 °C, a concentracdo de amos@utdo binaria na saida do absorvedor
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é de 0,35 kg/kg, e no retorno é de 0,25 kg/kg.Mperatura necessaria no gerador para esta

aplicacdo € em torno de 130 °C.
A Fig. (2.16) ilustra um ciclo de refrigeracdo mrsorcdo amonia/agua de simples
efeito com todos seus componentes sobre o diagdmamaressao-temperatura da solucéo

binaria de amdnia/dgua assim como o da Fig. (2pBEm esta plotado sobre outra faixa de

aplicacéo.

~
".""h"""l

SATURA(

TEMPERATURA DE SATURACAO

Figura 2.16: Diagrama de presséo-temperatura dg&@wlde amonia/agua, {&,-40 °C)
Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher e Klein§199

Na Fig. (2.16) sado apresentados outros parameloosiclo de refrigeragdo por
absorcdo amoénia-agua, diferentes dos parametrbgydé2.15). Os parametros da Fig. (2.16)
atendem sistemas de refrigeracdo utilizados emepsos de congelamento, onde a
temperatura de evaporagdo plotada no diagramaeéengé a -40 °C, a tempertaura de
condensacéo é de 35 °C, a concentracdo de amosigsiuddio na saida do absorvedor € de
0,25 kg/kg, e no retorno para o absorvedor é d& Kglkg. A temperatura necessaria no
gerador para esta aplicacao € em torno de 150Egrene mostra Fig. (2.16)

Atualmente, o desenvolvimento de equipamentosbderedo concentra-se sobretudo
nas tecnologias que usam 0s pares amodnia-agua aebégueto de litio, como fluidos

refrigerante e absorvente, respectivamente.
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Na Tab. (2.1) estdo representadas as principeasteaisticas referentes aos pares de
fluido refrigerante e absorventes mais utilizados sistemas de refrigeragcéo por absorcao.

Tabela 2.1: Propriedades dos pares de fluido esiige/absorvente mais comuns

Propriedades Amoénia/agua  Agua/Brometo de litio
Calor latente elevado Bom Excelente
Pressao de vapor moderada Muito bom Fraco
Refrigerante Baixo ponto de congelamento Excelente Fraco
Baixa viscosidade Bom Bom
Absorvente Baixa pressao de vapor Fraco Excelente
Baixa viscosidade Bom Bom
. Fase sdlida (néo é favoravel) Excelente Fraco
Mistura
Baixa toxidade Fraco Bom
Afinidade entre os fluidos Bom Bom

Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher e Klein§199

A classificagdo apresentada na Tab. (2.1) preteuheparar qualitativamente as
caracteristicas dos fluidos refrigerantes maisizatiibs nos sistemas de refrigeracdo por
absorcédo. Esta classificagdo mostra a afinidadeada fluido refrigerante com algumas
caracteristicas importantes pretendidas para mofuefrigerantes.

Segundo Herold, Radermacher e Klein (199@&quilibrio de fases entre o liquido e 0
vapor desempenha um papel fundamental na compreelaséecnologia de absor¢cddm
requisito geral para o equilibrio de fases € qugobsnciais termodinamicos devem ser iguais
entre as fases. Os potenciais de interesse sa@a@éftamperatura), mecanico (pressao) e
quimico (transferéncia de massa). O potencial quiné responsavel por promover 0
desequilibrio entre duas fases e permite a tratsfer do componente da fase com o maior
potencial para a fase de menor potencial quimictvasferéncia tende a igualar o potencial
entre as duas fases até que, em equilibrio, n&taequalquer transferéncia entre as fases. A

composicao das fases de equilibrio, em geral, rd@mésma. Esta caracteristica é um aspecto
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fundamental da termodindmica de mistura e € umprieadade importante no projeto dos

ciclos de absorcao.

2.6 Parametros Econdmicos

A prévia avaliacdo econdmica das decisdes de imesto € uma tarefa
imprescindivel em ambientes industriais. As deagiieinvestimento sao importantes para as
empresas porque envolvem valores significativoe®lmente tém um alcance de longo
prazo e muitas vezes fazem parte do rol de esinadég empresas.

O objetivo da andlise de investimento € avaliamléarnativas de acdo proposta e
escolher a mais atrativa entre as existenteszariio métodos quantitativos. Quando a
analise de investimento refere-se a uma decisdgralele impacto como, por exemplo, a
instalacdo de um novo empreendimento ou ampliagdond ja existente, seu progndstico €
decisivo para a aceitacao ou rejeicdo da proposta.

As técnicas mais sofisticadas de analise de imaesto de capital, segundo Gitman
(1997), consideram o fator tempo no valor do dirtheienvolvem os conceitos de fluxos de
caixa supostamente conhecidos ao longo da viddaipkojeto.

O métodopaybacké a melhor técnica néo sofisticada que pode skradp em
andlises do investimento de capital.

A seguir sdo descritos os principais indicadoresidiilidade e risco financeiro que

sdo comumente utilizados em andlise de projetos.

2.6.1 Valor Presente Liquido

Técnicas baseadas nos fluxos de caixa séo as tiiaedas para descrever a interacao
entre as despesas com capital e os beneficiosostditlalmente com a implantacdo de um
projeto.

Estes beneficios sdo obtidos através do uso do ugiimél de uma forma mais
racional. O método consiste em atualizar até ozamo de operacdo os beneficios obtidos
durante a vida util do projeto a uma taxa de ddscendepois, esses valores sdo somados e
descontados do capital gasto inicialmente. O vadeultante € denominado como o Valor
Presente Liquido (VPL). O método VPL demonstraiekpmente o lucro real liquido que o

investidor deve receber ao longo da vida util dggto, sendo definido pela Eq. (2.10):
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", BEN _
a1+ )

onde BEN é o beneficio anual obtidg; € a taxa de desconto adotasag o periodo

VPL= CTI (2.10)

considerado ou vida util do sistema (anoSLH® € o capital total investido no inicio de
operacao.

Quando o VPL é usado para tomar decisfes do tipeitaa” ou “recusar” um dado
projeto, o critério utilizado é o seguinte: se oLMBr maior ou igual a zero deve-se aceitar o
projeto, pois a empresa obtera um retorno iguahaior que o custo de capital investido e o
projeto conservara ou aumentara o seu patrimoéagy contrario, se o VPL for menor que

zero, deve-se recusar o projeto.

2.6.2 Taxa Interna de Retorno

Gitman (1997) comenta que provavelmente a técrecandlise mais utilizada para se
avaliar alternativas de investimento é a Taxa haete Retorno (TIR). A TIR é definida
como a taxa de desconto que leva ao valor atuaktaadas de caixa de um sistema a se
igualarem a zero. Trata-se de um critério maistmojeno qual a decisdo para avaliar o
projeto baseia-se no custo de capital, conhecidoodaxa minima de atratividade (TMA).
Neste tipo de andlise financeira, a inflagdo papardodo também €é considerada junto com a
TMA para compor o custo do capital. Na avaliacapmbgetos, se a TIR for maior ou igual a

TMA adotada, deve-se aceitar o projeto, caso coofi@eve-se rejeitar o projeto.

2.6.3 Comparacéo entre as técnicas VPL e TIR

As diferencas basicas entre as técnicas de am@sadas, VPL e TIR, resultam em
classificagbes conflitantes. Com base puramentdc&g6o uso do VPL & melhor. Sua
superioridade teorica é atribuida a inimeros fatof@ mais importante € a suposicao
implicita no uso do VPL de que todas as entradasaila intermediarias geradas pelo
investimento sdo reinvestidas ao custo de capitatrdpresa, enquanto que no uso da TIR
supde-se o reinvestimento da taxa especificadalpRlarequentemente irrealista.

A abordagem do VPL, do ponto de vista tedrico depieel e expressa melhor a
analise dos projetos. Apesar deste fato, os admsid@es financeiros de grandes empresas
utilizam bastante a TIR, o que € atribuivel & sdhepéncia por taxas de retorno ao inves do

retorno em dinheiro do capital investido.
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Por se mencionarem frequentemente juros e medalésctatividade, como taxas, o
uso da TIR faz mais sentido para os responsavkis gecisfes nas empresas.

Em suma, constata-se que, embora o VPL seja tewita preferivel, a TIR € mais
popular devido ao fato de relacionar diretamente @ados disponiveis para decisdo. O
melhor é quando se pode analisar os projetos pgeiesnétodos, pois algumas vezes um bom
projeto € rejeitado, e quando analisado de outiea,étpercebe-se que ele poderia

perfeitamente ter sido aceito.
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3. MODELAGEM DO CICLO DE REFRIGERACAO POR ABSORCAO

Os processos de transferéncia de calor em sistéénascos por absor¢cdo sao
complexos na medida em que a transferéncia de @atore simultaneamente com processos
de transferéncia de massa e mudanca de fase deigtoea binaria de fluidos.

A Fig. (3.1) mostra o esquema de um sistema deyeedcdo por absor¢do amonia/
agua de simples efeito, que conta ainda com algl@nsentos como: trocador de calor para a
solucéo, retificador de amonia , os quais confeaersistema um melhor desempenho.

Segundo Herold, Radermacher e Klein (1996), ensistema bem dimensionado as

maiores irreversibilidades ocorrem nos processdradsferéncia de calor.

' - &
Q. Q, a
‘\ <_‘?7
CONDENSADOR +——| Retificador 8 GERADOR

3 4
LI

Trocador

Trocador de Calor da Solugdo - SHX

Diluida (MH3/H20} x Concentrada (H20) d—E

Calor

VE Valvula de Expansao
“— ] Fluido Refrigerante - HH3
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1T Bomba de Solugio
Diluida - NH3/H20
1 ]
¥
12
EVAPORADOR i » | ABSORVEDOR
el Q,

Qe

Valvula de Expansao
Sclugdo Concentrada - H20

Figura 3.1:Representacdo esquematica de um sisiemiasorcdo de simples efeito

O esquema da Fig. (3.1) representa um ciclo deigeeficdo por absorcéo
simplificado, que é utilizado por varios autoresapama modelagem deste tipo de sistema, o

qual permite obter resultados bastante aproximdd@®mportamento real.
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Nesta dissertagcdo ndo foram apurados os valofeemées a geracdo de entropia,
porém este parametro € mencionado por Gomri (286G8)mbém por outros autores, como
sendo um ponto importante, e que permite otimizaresultados, medida que os pontos
criticos sao identificados através dos valoresnti®pia.

A numeracdo existente na Fig. (3.1) vai servir @obase para a modelagem
termodindmica através das expressdes matematieasegem o processo. Mediante esta
formulacdo e das propriedades da mistura dos #Buidera possivel calcular os parametros
mais importantes para avaliar o desempenho do delefrigeracédo, desdeGDP, passando

pela capacidade de refrigeracéo e pela poténcad@necessaria no gerador.

3.1 Hipoteses de Simplificacédo

Baseando-se em Herold, Radermacher e Klein (198§)mas condi¢cbes foram
consideradas para simplificar a modelagem termauuts

O fluido refrigerante na saida do condensador saida do evaporador é considerado
saturado. O estado na saida das valvulas de expandéterminado a partir do balango de
energia, e considerado como sendo um processaligient

Além dessas consideracdes, foram desprezadasriagdes de energia cinética e
potencial ao longo do sistema.

A condutancidJA, gque consiste no produto do coeficiente globalraesferéncia de
calor,U, pela area do trocaddk, em todos os trocadores foi considerada constante.

Cada componente do sistema de refrigeracdo poorgims foi analisado
separadamente como um volume de controle. Foi @er@o escoamento unidimensional e
em regime permanente para cada um. Estas congideragtdo descritas no equacionamento
dos componentes mostrados a seguir.

Através do balanco de massa e de energia do sistemefrigeracéo por absorcéo de
simples efeito, representado na Fig. (3.1), obt&ve- conjunto de equacdes que definem o

sistema mencionado.

3.2 Absorvedor

No absorvedor, a solucdo concentrada de aguavabsorvapor de refrigerante
(amonia), a baixa presséo, proveniente do evapgradnsformando-a em solucéo diluida. A

Fig. (3.2) representa o volume de controle de usoadedor do sistema de absorgao.
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d
Figura 3.2: Representag&o do volume de controksorvedor

Aplicando as leis de conservacdo de massa e arargiolume de controle, tem-se o
balanco de massa da mistura pela Eqg. (3.1), e angmlde energia pela Eq. (3.2). Os
respectivos indices utilizados nas equacdes est@manados com a Fig. (3.1).

My, Xy, + MgXg = M X,
(3.1)

my,,h,, + mgh, =mh, +Q, (B.2
onde mé a taxa de massag a fracdo massich ¢ a entalpia &, é a taxa de transferéncia de

calor no absorvedor.
3.3 Bomba

A bomba de solucdo é responséavel pela circulagicsalucdo diluida entre o
absorvedor e o gerador e pela elevacdo da press&istema. A Fig. (3.3) representa o
volume de controle na bomba de solucéo de um sastiemefrigeracdo por absorcéo. Atraves

da Eq. (3.3) é calculado a poténcia da bomba dedoldo sistema.

E
W, ALIR
2 wiB
I

Figura 3.3: Representacédo do volume de controlenia de solucdo

VVb :w (3.3)
Ty

ondev é o volume especifico da solugédo diluid& a pressaoj, € o rendimento da bomba e

W, é a poténcia da bomba.
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3.4 Valvula de Expanséo da Solucéo

O dispositivo de expansédo da solucéo utilizadsistema de absor¢cdo, é usado para
promover a queda de pressdo ao sistema, reduzipeissao da solucédo concentrada de agua
que retorna ao absorvedor. A Fig. (3.4) representamlume de controle da valvula de
expansado de solucéo, para um sistema de refrigepagéabsorcéo. A Eq. (3.4) representa o
balanco de massa no dispositivo de expansdo daasola a Eg. (3.5) expressa a

concentracdo da solucao concentrada.

T Pressao 5

de Alta
----- .
--------- ' V.E!
Pressao -7~
de Baixa is

Figura 3.4: Representacéao do volume de controléivalla de expansao da solucéo

my =y (3.4)
X5 = X (3.5)

3.5 Trocador de Calor da Solucéo

No trocador de calor ocorre a transferéncia dercahtre a solucdo concentrada de
dgua com maior temperatura e a solucdo diluidanel®or temperatura. Esta troca de calor
resulta em uma melhor performance do sistema, gaagsolucéo diluida entra no gerador a
uma temperatura mais elevada e a solucdo concanetamtna ao absorvedor em temperatura
mais baixa. A Fig. (3.5) representa o volume derote no trocador de calor da solugéo,
para um sistema de refrigeracdo por absorcdo. AE8) expressa o balanco energético no

trocador de calor da solucao.
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Trocador
de Calorda

 Solugéio - SHX
I (NH3/H20) x (H20)

Figura 3.5: Representacéo do volume de controteodador da solucéo

QSHX = ml(hs - hz) = m4(h5 - h4) (3.6)

ondeQ,,,, é a taxa de transferéncia de calor.

3.6 Gerador

O gerador é o componente onde ocorre a entragaatgia térmica ao sistema. Esta
fonte de calor pode ser mediante de gases de @raasfua quente ou queima direta. O calor
do gerador promove a vaporizacdo da amodnia da &wluifiuida, realizando assim a
separacao da mistura binaria. A Fig. (3.6) repteservolume de controle do gerador, para
um sistema de refrigeracdo por absorcdo. A Eq) @«pressa o balanco de massa para

mistura binaria das correntes e a Eq. (3.8) reptasebalanco energético no gerador.

/ QEI
7 R, I
-
8 GERADOR
—_—

Figura 3.6: Representac&o do volume de controtedador de calor da solugao

MX; +MyXg = M, X, +m;X, (3.7)
m3h3 + rnshs + Qg = l’h4h4 + rn7h7 (38)

onde Qg € a taxa de transferéncia de calor no gerador.
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3.7 Retificador

O retificador € o componente responsavel por garam maior grau de pureza da
amonia na instalacdo. O fluido refrigerante ndoedgossuir indices elevados de umidade,
pois esta se depositaria no evaporador prejudicandmca térmica, afetando assim o
desempenho do sistema de refrigeracao por absddcAmcionamento de um retificador de
amonia consiste em promover a transferéncia de ealmassa da solucéo binaria, para a
separacao dos componentes. Para aumentar o irdmeaerza do fluido refrigerante (amonia)
que circula na instalacéo, a transferéncia de caloetificador € intensificada através da taxa
de massa da agua de arrefecimento. A Fig. (3.7¢septa o volume de controle no retificar
de um sistema de refrigeracdo por absorcdo. A ) éxpressa o balanco de massa no
retificador e a Eq. (3.10) representa o balancogétieo.

Q
r,-.-:-___\___;__ - 7
g9 ' o -——
«+— - Retificador . 8
! | ——

Figura 3.7: Representacéo do volume de controtetifacador

M, X; = MyXg + MgXg 3.9
m,h, = mghy +mghg + Qr (3.10)

ondeQ, é a taxa de transferéncia de calor no retificador.

3.8 Condensador

No condensador o vapor de refrigerante proveniéntgerador troca calor com a agua
de condensacéao liberando calor, ocorrendo destaafa mudanca de fase do refrigerante
(amonia) de vapor para liquido saturado. A Fig8)(3epresenta o volume de controle do
condensador em um sistema de absorcdo. A Eq. (8Xdiessa o balanco de massa no

condensador e a Eqg. (3.12) o balanco energético.
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Figura 3.8: Representacéo do volume de controndensador

mQXQ = n.rlloxlO (311)

mghy =y hy, + Qc (3.12)

ondeQ, é a taxa de transferéncia de calor no condensador.

3.9 Valvula de Expanséo de Refrigerante

O dispositivo de expansao produz uma queda desgmeso sistema, reduzindo a
pressdo desde o nivel de alta até o de baixa preaskig. (3.9) representa o volume de
controle do dispositivo de expanséao de fluido gefiante em um sistema de absorcéo. A Eqg.
(3.13) expressa o balanco de massa, a Eq. (3.p4¢ssa a concentracdo de amonia e a Eq.
(3.15) o balanco de energia no dispositivo de es@arde um sistema de refrigeracdo por
absorcéao.

Pressao l1 0
de Alta

Pressdo ~-3--
de Baixa iﬂ

Figura 3.9: Representacédo do volume de controléivalla de expanséo do fluido

refrigerante
My, =My (3.13)
X0 = X1 (3.14)

ho =hy, (3.15)
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3.10 Evaporador

O fluido refrigerante chega ao evaporador na fodeauma mistura liquido-vapor,
com um determinado titulo. O calor trocado no evaghar € responsavel pela reducao de
temperatura da agua gelada. O fluido refrigeraateds evaporador na condicdo de vapor
saturado. A Fig. (3.10) representa o volume derotannho evaporador para um sistema de
absorgcéo. A Eq. (3.16) expressa o balanco de mass&q. (3.17) representa o balanco

energético no evaporador.

' o 12
. EVAPORADOR '—

Figura 3.10: Representacao do volume de controkvaporador

mnxn = thZXZLZ (316)
my,hy, + Qe =m,hy, (3.17)
ondeQ, é a taxa de transferéncia de calor no evaporador.

A partir das expressdes dos balancos de massareedga, calculam-se os parametros
mais importantes para a analise do ciclo de abspatéavés da introducao de alguns valores
de entrada. Os resultados mais importantes pardlse do desempenho do ciclo sdo: as
quantidades de calor absorvido ou dissipado pBl@ssos componentes e o valor dOP
do ciclo.

O coeficiente de performanc€Q@P) de um sistema de refrigeracdo por absorcdo é
definido pela Eq. (3.18), conforme Herold, Radaiea e Klein (1996):

cop=_ % _ (3.18)
Qg +Wb

Segundo (Herold, Radermacher e Klein, 1996) paterchinar a eficiéncia de

refrigeracdo € necessario calcular o valorGfdPgea, que € obtido mediante uma relagéo

entre as temperaturas de trabalho do ciclo de gsoconforme a Eq. (3.19):

T, - T
COR., = 20s T (3.19)
T,(T.-T.)
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ondeT, é a temperatura de evaporacipé a temperatura do gerad®g,€ a temperatura de
condensacao Bmp € a temperatura ambiente.
Pela proposta de (Herold, Radermacher e Kleing}12@nhecendo os valores@®P

e COPyeal , pode-se calcular a eficiéncia de refrigeragaatraves da Eq. (3.20) expressa por:

COP
£ =
COPR

Ideal

(3.20)
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4. METODOLOGIA PARA ANALISE E SIMULACAO TERMICA

Os dados potenciais de recuperacéo de calor siosilaekte trabalho sao referentes
aos processos industriais de uma caldeira de agiggmocesso, da empresa processadora de
alimentos BRF-Brasil Foods - Unidade de Chapealitbada no municipio de mesmo nome
no estado de Santa Catarina. As simulacdes foraizadas através de um programa
desenvolvido no software EEEr(gineering Equation Solvee no IPSE-pro® versao 4.0.

O EES foi utilizado para a realizacdo do modelamematematico e termodinamico
do ciclo de refrigeracdo por absorcdo amoénia/a@Qsresultados obtidos pelo programa
elaborado no EES, foram comparados com resultaglesrilacdes realizadas pela ASHRAE
e também com simulacdes realizadas no IPSEpro®imslacbes serviram para investigar a
influéncia de alguns parametros atribuidos ao deloefrigeracéo por absorcao.

Foram analisados dados dos processos de utilidddes)de foram extraidos o custo
da lenha e da energia elétrica, os quais servimrbade para a realizacdo das simulagdes

junto aos programas e das analises financeiras.
4.1 Informagdes do Software IPSEpro®

Ha diversos pacotes computacionais comerciais pasimulacdo de sistemas, a
maioria deles utilizando a simulacdo sequenciakt&é&abalho foi utilizado o IPSE-pro®,
adequado para analisar processos de engenharigagongual vem sendo desenvolvido e
aperfeicoado desde a década de 1990.

O IPSEpro®, desenvolvido pela empresa austi&awaTechnologySim Tech, 2000),
€ uma ferramenta de simulacdo visual que apresstitatura para a composicdo de um
sistema, através da escolha de componentes (tsrlmioadensadores, caldeiras, entre outros
equipamentos) que estdo disponiveis em algumas uds bibliotecas. O aplicativo
disponibiliza um ambiente de modelagem que possitab usuario adaptar os modelos de
componentes as suas necessidades. Estes compaiiemies) selecionados sdo arrastados
para uma area especifica do projeto onde saoigaeds.

Os dados para o processamento da analise séildasséiretamente nos equipamentos
selecionados e os resultados sédo apresentadogpramonfiguracdo formulada.

O IPSEpro® possui um conjunto de moédulos e bildiedede diferentes funcgdes,
destinados a criacdo de modelos para simulacdaabegsos, a qual permite a utilizagdo
destes na analise de dados de uma planta de pye¢ésgicos.
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O IPSEpro® é constituido basicamente de dois neddpiincipais: o MDK Kodel

Developmet Kite o PSHProcess Simulation Enviroment).
e Mddulo MDK:

O Moédulo MDK (Model Development Kitoferece capacidade para que sejam
definidos novos modelos ou componentes que posssnusados em complemento aos
existentes no PSE. Ele é constituido basicamentdude unidades funcionais, uma para
edicdo para descrever os modelos matematicamigloige( Edito) e outra para compilacao
(Model Compile), responsavel por uma transformagdo para o forntat@rio para
processamento no médulo PSE.

e Modulo PSE:

Com o Modulo PSE Rrocess Simulation Environmgnd usuario seleciona os
componentes requeridos no menu da biblioteca erasja de maneira apropriada. Todos 0s
dados do processo sao configurados diretamenteolha fle dados. Os resultados séao
mostrados diretamente no esquema criado. Ao final simulagdo, o PSE gera
automaticamente um protocolo de saida, no qualnséstrados todos os parametros e
variaveis do processo, bem como a situacdo dewaddeles: fornecido, calculado ou néo-
calculado e convergido ou n&o-convergido. No cagoexisténcia de erros, a causa é
apresentada nesse protocolo.

O PSE usa o sistema de equacfes orientadas eané@adtimizacdo matematica que
garantem calculos rapidos e exatos. A resolucaordsistema de equacdes no PSE é feita em
duas etapas:

. Andlise: Na fase de analise o PSE primeiro verifiomodelo quanto a erros

nas especificagbes do processo. Se as especificagti corretas, ele determina o

melhor método de solucao.

. Solucdo Numérica: Nessa fase 0 PSE resolve as@spipor meio de métodos

numericos pré-definidos pela fase de anélise.

4.2 Biblioteca do IPSEpro®

O IPSEpro® possui bibliotecas para uso em divepsosessos industriais, como em
plantas de geracdo de poténcia, calor e refrigerag&eguir € descrita a biblioteca utilizada
neste trabalho.

* Biblioteca FRIGO
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A Biblioteca FRIGO(Refrigeration Procegsfoi projetada para modelar uma ampla
gama de processos de refrigeracdo e bombas de calor

A versdo atual da biblioteca FRIGO permite o pmpjet analise de sistemas de
refrigeracdo por absorcéo e sistemas de refrigefa@acompressao de vapor.

A biblioteca FRIGO pode ser usada como ela é, cands o MDK Model
Development K)jtdo IPSEpro®, ela pode servir como base para dmgntacédo de uma
biblioteca com modelos especificos do usuario.

Alguns componentes presentes nesta bibliotecace@wressor, condensador, torre de
resfriamento, evaporador, gerador, absorvedor,unador, motor, bomba, separador e
valvula.

A seguir, sdo apresentados na Fig. (4.1) os icdnsescomponentes contidos na

biblioteca FRIGO em uma aplicacdo referente a sigéid de sistemas de refrigeracdo por

compressao.
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Figura 4.1: Interface da biblioteca FRIGO paraigeftacdo por compressao

Na Fig. (4.2) sédo apresentados os icones e comigsneontidos na biblioteca FRIGO
e uma aplicacao referente a simulacao de sistemasfrigeracdo por absorcéo utilizando a

solugéo binaria aménia/agua
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SIMULACAO DE SISTEMAS

Processo de Refrigeracdo por Absorcéo
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Figura 4.2: Interface da biblioteca FRIGO paraigefiacdo por absorcéo
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Além do IPSEpro, também foi realizado um programa @ simulacdo do sistema de
absorgéo utilizando o software EEBn{ineering Equation Solvgro qual possui rotinas
externas para a modelagem de sistemas de refrégepac absorcéo.

4.2  Sistema de Equacdes e Grau de Liberdade

Para a modelagem de um sistema de refrigeracaabgorcéo, € necessario conhecer
0 numero de equacdes e 0 numero de varidveis dalagte saidas utilizadas no sistema.

A Fig. (3.1) mostra o esquema de um sistema deageeicdo por absorcéo
amonia/agua de simples efeito, divididos em dozregs) que juntamente com as hipdteses de
simplificacéo, serviram de base para a determindgagrau de liberdade e equacionamento
do sistema, conforme apresentado no capitulo 3gradd de liberdade zero, é quando o
namero de variaveis € igual ao nimero de equagde® o conjunto de equacdes fornece
uma solucéo unica.

Segundo Herold, Radermacher e Klein (1996) um restale refrigeracdo por
absorcao de simples efeito necessita de 35 vasi@21 equacgdes, sendo portanto necessario
fornecer 14 variaveis de entrada ao sistema penaat o grau de liberdade zero.



63

4.3 Rotina de Calculo do EES para Sistemas de Absorcao

Os parametros de entrada sdo necessarios para dsfotondi¢cdes de funcionamento
do sistema de absorcéo. Os valores de entradasaeosssédo algumas temperaturas, fase da
solucéo, taxa de massa ou taxa de calor de enktadaes destas informacdes iniciais podem
ser definidas as propriedades de cada um dos polotasistema através de uma rotina
existente no EES. Esta rotina foi desenvolvida dzase em estudos realizados sobre as
propriedades da mistura de amonia e agua. Atrazésttbducdo de trés propriedades da
mistura de amobnia e agua, como por exemplo, pressaperatura e fracdo massica de
amonia na solucdo, a rotina consegue calcular agripdades termodinamicas restantes
através de correlagfes existentes. As propriedesitantes sdo, a entalpia, a entropia, a
energia interna, o volume especifico e a faseuddd] totalizando 8 propriedades.

Conforme Herold, Radermacher e Klein (1996) a eotdto EES que fornece as
propriedades termodindmicas da mistura aménia & dgyresentada da seguinte forma:

Call NH3H20 (Code; In1; In2; In3: T; P; x; h; s;w;Q) 4.1

Os parametros de entrada sédo definidos pelas s@gesCode, Inl, In2 e In3. A
expressao Code, refere-se a um namero inteiroé&sedigitos, referentes as propriedades,
temperatura (T), pressao (P), fracdo méassica daian(), entalpia (h), entropia (s), energia
interna (u), volume especifico (v), e a fase da@iQ), numeradas de 1 a 8 respectivamente.
Por exemplo, se o parametro Code apresentar arsggul3, significa que os parametros de
entrada, Inl, In2 e In3 sdo respectivamente a texnpa, a pressado e a fracdo massica de
amonia. Os algarismos das propriedades de entadaspondem as posi¢oes localizadas nos
parametros de saida (Herold, Radermacher e Kig8g§)1

E apresentado na Fig.(4.3) um diagrama elaboradBHE® para as simulacdes dos

sistemas de refrigeracéo por absorcao utilizandméatagua.
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5. APRESENTACAO DA PLANTA INDUSTRIAL

Para definir inicialmente o problema a ser estudaduisitado o complexo industrial
da maior empresa processadora de alimentos dd,Brasnpresa BRF-Brasil Foods, unidade
de Chapecd, localizada na regido oeste catarin&ssa.unidade possui em seu complexo
industrial um frigorifico de abate e desosse dagwoa abate e desosse de peru, fabrica de
produtos industrializados e fabrica de racdo. A & utilidades da empresa tem capacidade
para abastecer todos 0s processos do complexo.

Atualmente o complexo industrial possui uma cakdgpara geracdo de vapor
superaquecido com capacidade de 40.000 kg/h de,vgym utiliza lenha como combustivel.
O vapor superaquecido a 40 bar € encaminhado atwniaa a vapor para a geragdo de
energia elétrica. A capacidade de geracao de eneldfrica € de aproximadamente 2,5 MW
para uso préoprio. Apés a geracdo de energia, orv@po sai da turbina a 7 bar é destinado
para os diversos processos produtivos das faldica®mplexo industrial. Em torno de 60%
do vapor encaminhado aos processos retorna pasddeira como condensado, o qual é
recuperado em um tanque e aproveitado novamente &gua de alimentacéo.

A Fig. (5.1) mostra a viséo geral da caldeira lastaa na empresa e a Fig. (5.2) mostra

a esteira de alimentacdo do combustivel utilizado.

Figura 5.1: Imagem geral da caldeira em anélise
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Figura 5.2: Imagem do abastecimento de combustavehldeira

A Fig. (5.3) ilustra o fluxograma do processo deag&o de vapor na caldeira, extraido
do supervisorio do equipamento durante a visitapresa para a coleta de dados.

AUTOMACAD i 11:45:05
"Bl CONTROLE DA
MEDIGAO DE 02

Desejado Real

Excesso de Combustivel

Vai Para
PIC-03

Figura 5.3: Fluxograma do processo de geracéo @ va

Para os processos de refrigeracdo, a planta utdiekps de refrigeracdo por
compressdo com amonia. Para suprir as necessididesnstalacbes de climatizacao,

resfriamento e congelamento, tem-se instalados i@ss@res do tipo parafuso.



67

Atualmente o complexo industrial possui 52 compressos quais estao divididos em
seis salas de maquinas. A Fig. (5.4) apresentasicpmpressores utilizados na empresa.

U N

Figura 5.4: Imagem dos compressores do sistemefiigeracao

A demanda de refrigeracao da industria é bastdenada, necessitando assim de uma
alta poténcia elétrica nos motores dos compressoegjuais totalizam 16,87 MW de
poténcia instalada.

A empresa utiliza dgua gelada em varios de seusegs0s produtivos. A vazao
volumétrica necessaria de agua gelada € de 180an®/PC. Esta dgua é gelada através de
unidadeschillers de resfriamento com aménia, que utilizam trocaslate calor ligados a
sistemas de refrigeracdo por compressao operartdm@eratura de evaporacédo 0,5 °C e
temperatura de condensacao de 35 °C.

5.1 Descricéo das configuracdes de recuperacao @ot analisadas
A seguir sédo descritas as configuragdes dos sistetmarefrigeracdo por absorcéo

considerada no presente trabalho, destacando-searmakteristicas operacionais e 0s
equipamentos em cada uma delas.
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5.1.1 Caso 1 — Recuperagao de calor dos gasesdst&a

No caso 1 é simulado um sistema de refrigeracdoapsorcdo amoénia/dgua para
atendimento a demanda do sistema de agua gelatl@sgria através da recuperacao de
calor dos gases de exaustao da caldeira, confooagartig. (5.5).

Na Tab. (5.1) sao listados os dados utilizadosimalacdo do caso 1, onde foi
variada a vazao volumétrica do exaustor, parawpegacao de calor dos gases de exaustdo da
caldeira em: 160.000 m3/h, 140.000 m3/h e 120.0898,ra fim de verificar a influéncia desta

variacdo na producao de agua gelada do sistemasde;ao.

Tabela 5.1: Descri¢cdo dos dados para simulacéso-Xa

DESCRICAO DOS DADOS VALORES
Presséo do vapor na entrada da turbina 40 bar
Presséo do vapor na saida da turbina 7 bar
Temperatura do vapor na entrada da turbina 400 °C
Temperatura do vapor na saida da turbina 170 °C
Taxa de massa do vapor para 0s processos indsistriai 40.000 kg/h
Temperatura de evaporagao 0,5°C
Temperatura de condensagao 38 °C
Temperatura dos gases de exaustdo na entradaugerador de calor 181 °C
Temperatura dos gases de exaustdo na saida densdoipde calor 150 °C
Vazao volumétrica dos gases de exaustéo (*estefdievariado) 160.000 ms/h
Temperatura de entrada de aguaChdler 8 °C
Temperatura de saida de aguaOhdler 2°C
Concentracao de amodnia na entrada do condensador 998 0,
Concentracdo de amobnia na saida do evaporador 0,998
Titulo na saida do evaporador 1
Titulo na entrada da bomba de solugéo 0
Titulo na entrada do condensador 1
Rendimento da bomba de solucéo 0,6
Rendimento da bomba da caldeira 0,6
Rendimento da turbina 0,6
Rendimento do gerador elétrico 0,9
Efetividade do trocador de calor da solugdo — SHX ,69D
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A Fig. (5.5) ilustra o esquema de recuperacéo [be analisado no caso 1.
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Figura 5.5: Esquema de recuperacéo de calor - casol

5.1.2 Caso 2 — Sistema de absorc¢édo acionado por gapsaida da turbina

Na Tab. (5.2) séo listados os dados utilizadosmalacao do caso 2.

Tabela 5.2: Descri¢do dos dados para simulagéso-2Za

DESCRICAO DOS DADOS VALORES
Pressao do vapor na entrada da turbina 40 bar
Presséo do vapor na saida da turbina 7 bar
Temperatura do vapor na entrada da turbina 400 °C
Temperatura do vapor na saida da turbina 170 °C
Taxa de massa do vapor para 0s processos indsigteate item foi variado) 40.000 kg/h
Temperatura de evaporagao -35 °C
Temperatura de condensagao 38 °C
Concentracdo de amonia na entrada do condensador 998 0,
Concentracdo de amobnia na saida do evaporador 0,998
Titulo na saida do evaporador 1
Titulo na entrada da bomba de solugé&o 0
Titulo na entrada do condensador 1
Rendimento da bomba de solucéo 0,6
Rendimento da bomba da caldeira 0,6
Rendimento da turbina 0,6
Rendimento do gerador elétrico 0,9
Efetividade do trocador de calor da solugdo — SHX ,692
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No caso 2 é simulado um sistema de refrigeracdalpswr¢do amonia/agua movido a
vapor da saida da turbina, para atendimento daarttam de refrigeracdo do sistema de baixa
pressédo, chamado @m»oster referente ao primeiro estagio de compresséo idsmas dos
tuneis de congelamento da empresa. Neste cascaaléaxnassa de vapor para acionar o
sistema de absorc¢é&o variou-se em: 10.000 kg/hp@%k@g/h e 20.000 kg/h, a fim de verificar
a influéncia desta variagdo na capacidade frigarifio sistema de absorcéo para atendimento
da demanda de refrigeracdo dos tuneis, conforretalrig. (5.6).
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1. evap.
| -35°C

l ~ Chiller de [
p= Absorcdo
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=
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(LR LR R
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Figura 5.6: Esquema da recuperacéo de calor -Zaso

5.1.3 Caso 3 — Recuperacéao de calor dos gasesdst@a e sistema de absorcao acionado

por vapor da saida da turbina

A descricao do caso 3 é referente a recuperacdgades de exaustdo idéntica ao do
caso 1 junto com o sistema de refrigeracéo porregdsalo caso 2. Neste caso sao simuladas
as trés vazbes volumétricas para a recuperacaaloledos gases de exaustdo da caldeira:
160.000 m3/h, 140.000 m3/h e 120.000 m3/h, e tambentrés taxas de massa de vapor:
10.000 kg/h, 15.000 kg/h e 20.000 kg/h. Mediantevasacdes, € possivel conhecer sua
influéncia sobre a capacidade frigorifica dos gsiste de absorcédo, tanto para a producéo de
agua gelada, como para o processo de refrigeragiiieis de congelamento.

Na Tab. (5.3) séo listados os dados utilizadosmalacao do caso 3.
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Tabela 5.3: Descri¢cdo dos dados para simulacéso-Za

DESCRICAO DOS DADOS VALORES
Presséo do vapor na entrada da turbina 40 bar
Presséo do vapor na saida da turbina 7 bar
Temperatura do vapor na entrada da turbina 400 °C
Temperatura do vapor na saida da turbina 170 °C
Taxa de massa de vapor dos processos de aqueciffesieitem foi variado)  30.000 kg/h
Taxa de massa de vapor para refrigeragéo por d@usfigste item foi variado) 10.000 kg/h
Temperatura de evaporacgdo (para sistema de recépeta calor dos gases) 0,5°C
Temperatura de evaporacgao (para sistema acionadapor) -35 °C
Temperatura de condensagao 38 °C
Temperatura dos gases de exaustdo na entradaugerador de calor 181 °C
Temperatura dos gases de exaustdo na saida denaaopde calor 150 °C
Vazao volumétrica dos gases de exaustao 160.000 ms/h
Temperatura de entrada de agudhdler 8°C
Temperatura de saida de aguaQtniller 2°C
Concentracao de amonia na entrada do condensador 998 0,
Concentracdo de amdnia na saida do evaporador 0,998
Rendimento da bomba de solucéo 0,6
Rendimento da bomba da caldeira 0,6
Rendimento da turbina 0,6
Rendimento do gerador elétrico 0,9
Efetividade do trocador de calor da solugdo — SHX ,69D
A Fig. (5.7) ilustra o esquema analisado e simutamloaso 3.
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Figura 5.7: Esquema da recuperacéo de calor -Xaso
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6. RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste capitulo sdo apresentados os dados do pradestilidades da empresa. Com
estes dados, sdo realizadas simulagcbes no EES I@Stpro®, para identificacdo do
comportamento das variaveis ao sistema de absoigafinal do capitulo sdo apresentados
os resultados das analises econémicas financeiea®a do fluxo de caixa, TIRRaybackde

alguns arranjos simulados.

6.1 Dados do Processo de Utilidades da Empresa

6.1.1 Energia Elétrica

Foram analisados os dados da empresa referenfgeriado de janeiro a outubro de
2013, sendo considerados para as simulacdes agvat@dios do periodo. O valor médio
mensal dos gastos com energia elétrica para odoeficou em R$ 2.002.131,32. O gasto
mensal da empresa com energia elétrica no perimalsado variou entre R$ 1.574.501,00 e
R$ 2.801.166,00. A poténcia elétrica instaladacumspressores de refrigeracéo é de 16.872,8
kW, considerando um fator de utilizacdo de 0,80demnanda de energia elétrica dos
compressores é de 13.498,24 kW, sendo portanttmodeerefrigeracao responsavel por 60%
do consumo de energia elétrica da industria. Coamgtdio unitario da energia elétrica foi de
R$ 0,1968 por kwh.

A Fig. (6.1) mostra a variagdo do gasto com enesffitrica da empresa no periodo

analisado.
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Figura 6.1: Custo mensal com energia elétrica
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6.1.2 Geracao de Vapor e Eletricidade Propria

Foram analisados os dados médios de producéo de eapsumo de lenha e geragéo
de energia elétrica para o periodo de janeiro abootde 2013. A Fig. (6.2) mostra as
variacdes no periodo. Para a realizacédo do caftulendimento térmico, adotou-se o PCI da
lenha a 32% de umidade, a entalpia do vapor d'@&d8@0 °C para pressdo de 40 bar e

temperatura da dgua de alimentagéo de 150 °C, rmo@fdados analisados na empresa.

—e—Producédo de Vapor em Ton/h —4—Consumo de Lenha em m3/h
Rendimento em % —e—Poténcia média mensal (MW)
68,54 68,16
6480 6638 6735 66,31 66,51 g5

60,66 60,13

32,75 32,04

2785 2887 3024 2875 2913 g3
20,17 21,47 21,12

19,31 19,54 19,48 19,68 19,45

16,75 17,83
1,767 1,832 1,919 2,078 1,824 1,849 1,791 2,033 1,435 1,514
- O = L——0 —— o= —O— -
.<© ) O {% X NS Q O O ©
oy 0N S ) > S » & N N
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Figura 6.2: Dados operacionais da caldeira

Pela Fig. (6.2) pode-se perceber as oscilagcépsoamcao de vapor da caldeira, a qual
é regulada pela demanda de aguecimento dos preceskstriais da empresa. A caldeira
tem capacidade para produzir 40 ton de vapor p@, Incas esta operando bem abaixo de sua
capacidade nominal. Pode-se observar que, quamiodacéo de vapor é reduzida de sua
capacidade nominal, o rendimento térmico e a p@alule energia elétrica sofrem reducdes.
A producdo média de vapor para o periodo foi dd28n/h com uma variacdo entre a
minima e a maxima de 31%. O consumo médio de llte 19,5 m3/h, com uma variacédo

entre 0 minimo e 0 maximo de 22%. A poténcia médgnsal de energia elétrica para o
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periodo foi de 1.804,2 kW com uma variacdo entrdrama e a maxima na mesma ordem da
producédo de vapor. Com estas oscila¢des, o rentbmaddio da caldeira ficou em 65,4%.

Nos meses de Abril e Agosto, foram registradososahorarios do dia em que a
caldeira operou em sua capacidade nominal de 4@et@apor por hora, com um consumo de
lenha de 24,7 m3/h, com um rendimento térmico d8%2A poténcia de energia elétrica no
gerador para esta condi¢cdo chegou a 2.538 kW. Hasles foram comparados com a média
do periodo, e foi verificado um aumento de 28,9%malucdo de vapor e de eletricidade e
um aumento de 65,4% para 72,8% no rendimento térricaumento do consumo de lenha
para esta condi¢ao foi de 21%.

Portanto, mediante a andlise de dados operacial@aisaldeira, pode-se perceber
algumas vantagens que se tem quando opera-se w@adogeafe vapor na sua capacidade
nominal.

A Fig. (6.3) mostra a variacdo do preco unitariolelsha pago pela empresa no

periodo de janeiro a outubro de 2013.
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Figura 6.3: Preco unitario mensal da lenha

Pode-se perceber na Fig. (6.3) a grande oscilagapreco da lenha, no periodo
analisado. O custo médio foi de R$ 42,5/m3 com wew@acdo entre o preco minimo e
maximo na ordem de 15,2%. A média do gasto mermsal lenha realizado pela empresa
neste periodo foi de R$ 534.306,53. O gasto mawal lenha para o periodo analisado
variou de R$ 411.014,00 a R$ 613.765,00.
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6.2 Validacao do Modelo Desenvolvido no EES

Foi desenvolvido um programa no EES para simukiermas de refrigeragdo por
absorcédo amonia/agua utilizando as rotinas do acétw

Para validar o modelo, foi necessario compararegsitados obtidos através do
programa, com os resultados encontrados e pubfgaela ASHRAE 2009 para sistemas de
refrigeracdo por absor¢cdo amoénia/agua de simpkitoefAs consideracdes iniciais e 0s
parametros de entrada utilizados pela ASHR#&®&mM mantidas no novo programa.

A seguir sdo apresentados os principais dadostdedare as consideracdes utilizadas
pela ASHRAE para a simulagdo de sistemas de redigge por absorcdo NHH,O de
simples efeito.

Na Tab. (6.1) sédo descritas as hipoteses consae@ala ASHRAE na simulacao de

sistemas de refrigeracéo por absor¢cao de amoéna/agu

Tabela 6.1: Descricdo de hipéteses consideradasA\SHRAE, para sistemas de refrigeracao
por absor¢cédo NgH,0

HIPOTESES CONSIDERADAS

Regime permanente

Sem alteragéo de pressao, exceto nos dispositevesghnsao e bomba
Liquido saturado na entrada da bomba de solugéo

Liquido saturado na saida da solugéo concentradgudedo gerador
Liquido saturado na saida do condensador

Liguido saturado no retorno do retificador paramgdor
Vapor saturado na entrada do condensador e nalemtosabsorvedor
Os dispositivos de expansao sao adiabéticos

A bomba é isentrépica

N&o ha perdas térmicas pela carcaca
N&o hé arraste de liquido do evaporador para o adukar

O vapor que deixa o gerador esta na mesma tempedsLcorrente de solugdo concentrada
de agua que sai do gerador.

Na Tab. (6.2) sdo mostrados alguns dados utilizpdtess ASHRAE para a simulacao

dos sistemas de refrigeracéo por absorcéo paraiaidguma.
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Tabela 6.2: Descricdo dos dados de entrada da A&R#a sistemas de refrigeracéao por
absorgcéo NEH-0

DADOS DE ENTRADA VALORES
Taxa de calor no evaporador 1.760 kw
Presséo de alta do sistema 14,6 bar
Presséao de baixa do sistema 5,15 bar
Temperatura da solucéo diluida na saida do absmrved 40 °C
Temperatura da solugcdo concentrada de agua nadeafaador 95 °C
Efetividade do trocador de calor da solugdo — SHX 0,692

Na Fig. (6.4) é apresentada a comparacaG@PB entre as simulacdes realizadas nas
condicbes da ASHRAE para sistema de refrigeracdoapsorcdo amonia/agua e pelos
programas elaborado no EES e no IPSEpro®. No casdP8Epro® foram realizadas
simulacées que consideram a queda de pressao dgmm@ntos e uma outra que nao
considera a queda de pressao dos equipamentosrroentondicbes da ASHRAE e do
programa elaborado no EES. Para as quedas de @Esssideradas nos equipamentos do
programa IPSEpro® para sistemas de absorcao, fatéimados os valores disponiveis na
prépria biblioteca dsoftware

0,65
0,6 0,571 0,582 0,575
0,55 0,518
05
0,45
0,4
0,35
0,3
0,25
0,2
0,15

COP

ASHRAE EES IPSEpro IPSEpro
s/ queda de ¢/ queda de
pressao pressao

Figura 6.4: Validag&o do programa de absor¢éo eddlboano EES

Pela Fig. (6.4) pode-se perceber as pequenagmifes entre as simulagdes realizadas
pelos dois sistemas em comparacdo com a realizeldaASHRAE. A diferenca entre a

simulacdo da ASHRAE e a realizada no EES é de 1,88liferenca entre a simulacdo da
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ASHRAE e a realizada no IPSEpro® sem queda de gwedss equipamentos € de 1,87%.
Esta pequena diferenca entre os programas utiszadbo ASHRAE, pode ser em funcéo das
versfes dasoftwareutilizado, pois a simulagdo da ASHRAE que estbdlleo se baseia €
referente a revisdo dblandbook Fundamentaleealizada em 2009, e a versdo do EES
utilizada para o desenvolvimento do programa feg@éo 2014 e o IPSEpro® é verséao 4.0.
Quando comparada com o programa desenvolvido nepi® considerando a queda de
pressdo dos equipamentos, esta diferenca é maomraem de 9,28%, que se deve
principalmente pelo efeito das quedas de presssieglapamentos do sistema de refrigeracao
por absorcao, considerados na simulacdo, ondeimatascdes da ASHRAE estas ndo sao
consideradas. Portanto as simulacdes realizadddSipro® que leva em conta as quedas de

pressao dos equipamentos, sdo consideradas meimigsaas condicbes de um modelo real.

6.3 Variacdo das Condicdes Operacionais do Sisterda Absor¢éo no EES

A seguir sdo apresentados os resultados das sieslaariando algumas condicdes
como temperatura de evaporacado, temperatura deecssgho, concentracdo de amoénia na
entrada do condensador e temperatura do geradbzadas no programa elaborado no EES.

A Fig. (6.5) ilustra aCOP de um sistema de refrigeracao por absorcag/ M, em
funcdo das temperaturas de condensacéo e de eg@poiiaando a concentracdo de amonia

na entrada do condensador em 0,998.
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Figura 6.5: Variacdo dGOP em funcéo da temperatura de evaporagao e condensag
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Pela Fig.(6.5) pode-se perceber as variacoeS@B de um sistema de refrigeracao
por absor¢cdo em relacdo a temperatura de evapogagdaondensacdo. A variagdoCoP
entre a faixa de temperaturas de evaporacdo déG4-10 °C para uma temperatura de
condensacao fixada em 32 °C, ficou em 43,1%, eyaetemperatura de condensacéao de 40
°C, ficou em 45,2%. A variacdo @OP entre a faixa de temperaturas de condensacao de 32
°C a 40 °C para uma temperatura de evaporagcaeefixad0 °C, ficou em 17,7%, e para a
temperatura de evaporacao de -10 °C, foi de 14E6%Ganto observa-se que os sistemas de
refrigeracdo por absorcdo amonia/agua analisadie estudo, possuemC®OP mais sensivel
as variagcbes na temperatura de evaporacdo queriagdes relacionadas a temperatura de
condensacéo.

A Fig. (6.6) ilustra a variacdo da taxa de massaafucdo de N¥H,O no absorvedor
de um sistema de refrigeracdo por absorcao, enddutigs temperaturas de condensacao e de

evaporacgao, fixando a concentragédo de amonia nedardo condensador em 0,998.
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Figura 6.6: Variagcédo da taxa de massa da solu¢c&dbl em funcdo da temperatura de
evaporacao e condensacao

Observando a Fig.(6.6) pode-se verificar as vagagla taxa de massa no absorvedor
de um sistema de refrigeracdo por absorcéo, enéduda temperatura de evaporagao e de
condensagéao. A variagdo da taxa de massa ficoudegsfo2 entre a faixa de temperaturas de

evaporacao de -40 °C a -10 °C, com temperaturaoddensacao fixa em 32 °C. Para a
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mesma faixa de temperaturas de evaporacao, conetatufa de condensacao fixa em 40 °C,
esta variagcao ficou em 27,8%. Analisando a variag@idaxa de massa entre a faixa de
temperaturas de condensacédo de 32 °C a 40 °C, mor@na temperatura de evaporacao fixa
em -40 °C, a variacao foi de 10,8%. Para esta mésixea de temperaturas de condensacao,
porém com temperatura de evaporacéo fixa em -1@st@,variacao ficou em 5,4%. Portanto,
observou-se que os sistemas de refrigeracdo parcdlos amobnia/dgua analisados neste
estudo necessitam de taxas de massa maiores novealisp quando projetados para
operarem com temperaturas de evaporacdo maionedéna é nesta mesma condicdo que as
variagcOes da temperatura de condensacao exercean mguéncia ao sistema.

A Fig. (6.7) ilustra a variacdo da poténcia da bamde solugédo de um sistema de
refrigeracdo por absorcdo, em funcdo das tempegstle condensacdo e de evaporacao,

fixando a concentracdo de amonia na entrada deeosador em 0,998.
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Figura 6.7: Poténcia da bomba em funcéo da tempardée evaporacéo e condensacéo

Através da Fig. (6.7) pode-se verificar a variagdgoténcia da bomba de solucédo do
sistema de refrigeracéo por absorcéo em funcavates;oes da temperatura de evaporacéo e
condensacdao. A variacdo de poténcia da bomba écoli2,9%, entre a faixa de temperaturas
de evaporacao de -40 °C a -10 °C, com temperatieoddensacao fixa em 32 °C. Para a
mesma faixa de temperaturas de evaporacao, conetatufa de condensacao fixa em 40 °C,
esta variagdo ficou em 21,3%. Analisando a variagipoténcia da bomba entre a faixa de
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temperaturas de condensacéo de 32 °C a 40 °C, mpumé@na temperatura de evaporacao fixa
em -40 °C, a variagdo foi del%. Para esta mesma faixa de temperaturas densagde,
porém com temperatura de evaporacao fixa em -10e8@ variacdo ficou erth9,5%.
Portanto observou-se que os sistemas de refrigerampdabsorcdo amonia/agua analisados
neste estudo necessitam de maiores poténcias nbabdensolugcdo quando o sistema for
projetado para operar com temperaturas de evagoragires. E nesta mesma situagio que
as variacOes da temperatura de condensacao exera@eminfluéncia ao sistema.

A Fig. (6.8) ilustra dCOP de um sistema de refrigeracdo por absorcagfid, em
funcdo das temperaturas de evaporacdo e das c@udE® de amonia na entrada do
condensador, fixando a temperatura de condensaca@ éC.
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Figura 6.8: Variacdo dGOP em funcéo da concentracdo de NH3 e da tempeiddura
evaporagao

Através da Fig. (6.8) pode-se verificar a variaga@OP do sistema de absor¢cdo em
funcado das variagOes da concentragédo de amoniatra@@ do condensador e da temperatura
de evaporacdo. A variacdo G®P ficou em 2,7%, entre a faixa de concentracdo d&namn
de 0,998 a 0,999634, com temperatura de evapofixgdem -40 °C. Para a mesma faixa de
concentracdo de amodnia, com temperatura de evagofi@@ em -10 °C, esta variacao ficou
na ordem de 3%. Analisando a variagadCdaP entre a faixa de temperaturas de evaporacéo
de -40 °C a -10 °C, porém com a concentracédo daianm@ entrada do condensador fixa em

0,998, a variacao foi d43,2%. Para esta mesma faixa de temperatura deragap, porém
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com a concentragao fixa agora em 0,999634, estacéar ficou emd3%. Portanto para as
faixas de concentracdes analisadas, observou-sa& varacao da concentracdo da amonia na
entrada do condensador apresenta pequena influéobi@ oCOP do sistema, quando
comparado com a grande influéncia exercida pelpéestura de evaporacao. A consideracao
de um indice de concentracdo de amoénia muito etewadcntrada do condensador € um fator
bastante complicado na pratica, pois necessitamidoam dimensionamento da coluna de
retificacdo na saida do gerador e de um retificatdoalta eficiéncia, os quais necessitam
rejeitar uma quantidade grande de calor para enseéstdas torres de arrefecimento, as quais
necessitam de maiores quantidades de &agua paraareesta troca térmica. Percebe-se
também que quanto maior a concentracdo de aménsderada na entrada do condensador,
menores serdo as variacoesCQP relacionadas ao sistema.

A Fig. (6.9) ilustra cCOP de um sistema de refrigeracdo por absorcagfid, em
funcdo das temperaturas de condensacdo e das tagbes de amoOnia na entrada do
condensador, fixando a temperatura de evaporacad@nc.
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Figura 6.9: Variagao dGOP em fung&o da concentracédo ded\dh temperatura de

condensacao paraykp.-10°C

Na Fig. (6.9) pode-se verificar a variacdoQ@OP do sistema de absor¢cdo em funcao
das variacbes da concentracdo de amonia na erdmadandensador e da temperatura de
condensacéo. A variacdo @OP ficou em 3%, entre a faixa de concentragdo de &rdm
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0,998 a 0,999634, com temperatura de condensagierfi 32 °C. Agora para a mesma faixa
de concentracdo de amodnia, com temperatura de eegho fixa em 40 °C, esta variacao
ficou em 3,1%. Analisando a variacdo @OP entre a faixa de temperaturas de condensacao
de 32 °C a 40 °C, com a concentracao de amoniatreda do condensador fixa em 0,998, a
variacédo foi del4,6%. Para esta mesma faixa de temperaturas akercsagdo, para uma
concentracéo fixa em 0,999634, esta variacdo femaul4,7%. Portanto, para as faixas de
concentracfes analisadas, observou-se que a \mdacéncentracdo da aménia na entrada
do condensador apresenta pequena influéncia sobf@Podo sistema, quando comparada a
influéncia exercida pela temperatura de condensacao

A Fig. (6.10) mostra a distribuicdo da taxa deocalos componentes do sistema de
refrigeracdo por absorcédo em funcédo das conceesai@®amonia na entrada do condensador,
onde foi fixada a taxa de calor na entrada no gerath 1.834 kW, a temperatura de

condensacéao em 35 °C e a de evaporagédo em -10 °C.
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Figura 6.10: Taxa de calor por componente em fudeamoncentracédo de NH

Observando a Fig. (6.10) pode-se verificar queténeia da bomba de solucédo para
todas as concentracfes analisadas praticamensofréa variacdo. No absorvedor, a taxa de
calor rejeitado, diminui a medida que a concentradg aménia na entrada do condensador
aumenta. A variagdo da taxa de calor rejeitado ewraedor entre a faixa minima e a

maxima das concentracdes de amodnia analisadas fhb&8o. No evaporador, a taxa de calor
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absorvido diminui com o aumento da concentracdant@nia na entrada do condensador. A
variagdo da taxa de calor absorvido no evaporadoe @s faixas de minimo e méaximo das
concentracdes de amodnia analisadas foi de 3%. Ndeosador, a taxa de calor rejeitado
diminuiu com o aumento da concentracdo de amoénentrada do condensador. A variacao
da taxa de calor rejeitado no condensador entréaidas de minimo e maximo das
concentracdes de amonia analisadas foi de 4%. tNicador, ocorre um aumento da taxa de
calor rejeitado com o aumento da concentracdo diiama entrada do condensador. A
variacdo do calor rejeitado no retificador entre faxas de minimo e maximo das
concentracbes de amodnia analisadas foi de 17%arRortpercebe-se que o retificador é um
componente importante do sistema de refrigeracdoapeor¢cdo amoénia/agua, pois é o
responsavel em garantir a concentracao do fluiigeeante que circula na instalacdo, a qual
tera influéncia direta na capacidade frigorifica diemais componentes, conforme ilustrado
na Fig.(6.10).

A Fig. (6.11) mostra a temperatura minima no gargdhra acionar um sistema de
refrigeracdo por absorcéo WH,O, em funcédo da temperatura de evaporacao, coasiiea

temperatura de condensacéao fixa em 35 °C.
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Figura 6.11: Temperatura do gerador em funcaordpdeatura de evaporagao para
Tcond.35oc

Observando a Fig. (6.11) pode-se verificar a farfeiéncia que a temperatura de

evaporagao exerce sobre a temperatura do gerad@rigcdo da temperatura do gerador na
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Fig. (6.11) foi de 49,5 °C entre a faixa de tempees de evaporagdo de -40 °C a -10 °C.
Portanto, no projeto de um sistema de refrigerggéio absorcdo, € a temperatura de
evaporacao inerente a aplicacao que define a tatupamecessaria no gerador. Em sistemas
de recuperacao de calor, a temperatura disponé&vébmte de recuperacao € que definird o
nivel de temperatura de evaporacao que poderadespanivel.

A Fig. (6.12) mostra a temperatura minima no gergdoa acionar um sistema de
refrigeracdo por absorcdo WH,O em funcdo da temperatura de evaporacdo e da
temperatura de condensacado. Foi verificado, atralass simulacdes, que a variacdo na
concentracdo de amoénia na entrada do condensadoaltefia a temperatura do gerador.

Logo, a temperatura do gerador sofre influéncianapealas temperaturas de condensacao e
evaporacao.

ET.cond. 32 °CuT.cond. 35°CmuT.cond. 37 °CmT.cond. 40 °C
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161 1
160 157.3 157,
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12 116,
111,6

11 1o3
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Temperatura de evaporacéo [° C]

Temperatura do gerador [° C]
©O O O o o o o

Figura 6.12: Temperatura do gerador em funcaoatapdraturas de evaporacao e

condensacao

Pela Fig. (6.12) pode-se observar as variacbeqidess de temperatura do gerador
necessarios para acionar um sistema de refrigepagéabsorcdo aménia/agua em funcao das
temperaturas de evaporacao e condensacao. Analisarainperatura de evaporacao de -40
°C por exemplo, observa-se que, se a temperatwamndkensacao for de 40 °C, a temperatura
necessdria para acionar o gerador sera de 1743)8€, se a temperatura de condensacéo for
reduzida para 32 °C, a temperatura do gerador gcagrde 153 °C. Analisando agora para a
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temperatura de evaporacao de -10 °C, observa-seargea temperatura de condensagéo de
40 °C, a temperatura do gerador € de 124,6 °C mdgua temperatura de condensacéo €
rebaixada para 32 °C, a temperatura do gerador gexdde 103,8 °C. Portanto, observa-se
que a temperatura do gerador em um projeto degeefitdo por absorcdo amdnia/agua é
definido através das temperaturas de evaporacéndersacado. Para projetos de sistemas de
refrigeracao por absorgcédo acionados por recupemdgdalor, as informacdes da Fig. (6.12)
sao importantes para a verificacdo dos niveismpédeatura disponiveis na fonte de calor que
se pretende recuperar, para definir as temperatlgagvaporacdo e condensacdo mais

adequadas ao projeto.

6.4 Resultados das Simulac¢des do Caso 1 — Recupémdos gases de exaustao

As simula¢des do caso 1 foram realizadas na plavaf do IPSEpro® versédo 4.0. Os
dados simulados no programa séo dados reais da jptaustrial apresentados neste trabalho
e 0s parametros usados para o sistema de abséac;@testicos aos utilizados pela ASHRAE
para simulagdes de sistemas de absorcgéo, confamgd1).

A Fig.(6.13) ilustra a simulacéo realizada no Ip®E® fixando a vazédo dos gases de

exaustdo em 160.000 m3/h e os parametros da Talpefteto temperatura de evaporacéao.
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Figura 6.13: Simulac&o no IPSEpro® do Caso -1
Tabela 6.3: Resultados da Simulagéo no IPSEpro®aso -1

Solucéo do Sistema Amobnia/agua Unidade
Q Gerador 1834,00 kW

Q Absorvedor 1561,34 kW

Q Evaporador 918,99 kKW

( Condensador 928,96 kW
COP 0,495 [-]

A Tab. (6.3) mostra o resultado da simulacdozadh no IPSEpro® da Fig. (6.13). O
COP para esta aplicacdo foi de 0,495 sendo este waoior que o caso simulado com os
parametros da ASHRAE, que foi de 0,518. A variad@&€OP foi de 4,4%. Esta variacdo é
devido a diferenca na temperatura de evaporacade @ara o caso da Fig. (6.13) a
temperatura de evaporacéao considerada foi de Opar&atender a demanda de agua gelada a
2 °C dos processos produtivo da empresa, e nodea8&SHRAE foi considerada de 5 °C. A

taxa de calor de entrada considerada no geradatefdi.834 kW, que é a energia térmica
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disponivel nos gases de exaustdo da caldeira paea& nominal do exaustor que é de
160.000 m3/h.
A Fig. (6.14) mostra a variagcdo da taxa de massagilia gelada pelo sistema de

refrigeracdo por absorcdo em funcéo da variac&@az#o dos gases de exaustdo da caldeira.
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Figura 6.14: Taxa de massa da agua gelada em fdagZarzao do exaustor

Pela Fig.(6.14) pode-se verificar uma variacdo Slé&®entre a minima e a maxima
vazao dos gases de exaustdo da caldeira, onddeeaeaue a variacdo de agua gelada do
sistema de absorcao é de mesma ordem.

ApoOs a simulacdo, foi realizada uma anélise ecot&dmdnde comparou -se as
poténcias absorvidas no evaporador de um sistemefrieeracdo por absorcdo em relacéo a
um sistema de refrigeracdo por compressdo G@OP igual a 3. A taxa de calor no
evaporador do sistema de refrigeracéo por absdogate 918,99 kW, fixando a vazao dos
gases de exaustdo em 160.000 m3/h. A reducado mefete economia de energia elétrica
conseguida nos compressores de refrigeracdo daesmmpresenta 1,7%, que proporcionara
uma economia mensal de R$ 33.892,94. Foram coasioe22 dias de producdo por més e o
custo da energia elétrica de R$ 0,1968/kWh, cordorefatérios da empresa. Nesta analise
foi considerada uma TMA (taxa minima de atrativiejade 15,7%, estando dividida entre a
inflacdo projetada para o periodo de 4,3% e de?dh4usto do capital. O valor do capital
investido foi de R$ 1.300.000,00 referente a agécidos equipamentos e mao de obra de
instalacdo. A TIR (taxa interna de retorno) ficon £6%, o VPL (valor presente liquido) foi
de R$ 644.000,00 (para um periodo de 10 anos) gayback (tempo de retorno do
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investimento) foi de 5,87 anos ou 70 meses. Coatdel aos custos de manutengéo, foram
descontados 5% dos ganhos anuais do projeto.

A Fig.(6.15) ilustra o fluxo de caixa realizada g@a simulacédo do caso 1 para um
periodo de 10 anos. Percebe —se que a partir @m@®d empreendimento comeca a gerar

fluxo de caixa positivo.

644

-1300

Periodo em ano

Figura 6.15: Fluxo de caixa da simulacdo do caso 1

6.5 Resultados das Simulac¢des do Caso 2 — Sisteraallsor¢géo acionado por vapor

As simulagdes do caso 2 foram realizadas tambépfateforma do IPSEpro® verséo
4.0. Os dados simulados no programa sédo dadosdagkanta industrial apresentados neste
trabalho e os parametros para simulacdo do sistienadosorcédo sao baseados na ASHRAE,
conforme Tab. (5.2).

A Fig. (6.16) ilustra a simulacdo realizada pama sistema de refrigeracdo por
absorcéo acionado pelo vapor d’agua produzido galideira, com taxa de massa fixa em

10.000 kg/h e os demais parametros da Tab. (Xkdgt@temperatura de evaporacao.
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Figura 6.16: Simulacéo no IPSEpro® do Caso -2

A Tab. (6.4) mostra o resultado da simulacdo radézmo IPSEpro®, da Fig. (6.16). O
COP para esta aplicacdo foi de 0,245 sendo este waoior que o caso simulado com os

parametros da ASHRAE, que foi de 0,518.

Tabela 6.4: Resultado da Simulacao no IPSEpro®atm C2

Solucgéo do Sistema Amonia/agua Unidade
0 Gerador 6543,96 kW
0 Absorvedor 5215,97 kW
Q Evaporador 1621,76 kW
Q Condensador 1812,18 kW

COP 0,245

[-]
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A variacdo doCOP foi de 52,7%. Esta variagdo é devido a granderadif@ da
temperatura de evaporacao, onde no caso da Fi§) @.considerada de -35 °C para atender
a demanda dos tuneis de congelamento da industria,caso da ASHRAE foi considerada
de 5 °C. EsteCOP é baixo por tratar —se de um sistema de simpleitoefSistemas de
absorgcéo de duplo efeito possu@®P melhores, mas ndo séo abordados neste trabalho. A
taxa de calor de entrada considerada no geradatef@.543 kW, equivalente a parcela de
vapor produzido pela caldeira para acionar o sistelm absorcdo com taxa de massa de
10.000 kg/h e o restante sera utilizado para atemdemanda de aquecimento da inddstria.

A Fig. (6.17) mostra a variacao da taxa de catoevaporador do CRA em fungéo da
taxa de massa do vapor produzido pela caldeira gaomar o sistema de refrigeracao por

absorcéo.
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Figura 6.17: Analise da taxa de calor do evaporadofuncédo da taxa de massa de vapor
Pela Fig.(6.17) pode-se verificar que a taxa dercab evaporador do sistema de
refrigeracdo varia na mesma ordem que a produca@pule da caldeira, considerando em
ambos 0s casos 0 mesmo rendimento térmico na izaldei
ApoOs as simulacdes, foram realizadas as analise®eicas, onde foram comparadas
as taxas de calor no evaporador do sistema dgeedgdo por absorcdo e um sistema de
refrigeracdo por compressao, c@OP igual a 1,3. A taxa de calor no evaporador desiat
de refrigeracao por absorgéao foi de 1.622 kW, paracionamento a vapor fixado em 10.000
kg/h. A reducao referente a economia de energtaicgiéconseguida nos compressores de
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refrigeracdo da empresa representa 7%, a qualgiopara uma economia liquida mensal de
R$ 101.498,47. Neste valor ja foi considerado o enimno gasto com lenha que foi de
18,9%, uma melhora de 5,5% no rendimento da caldgetambém um aumento na producéo
de energia elétrica do gerador de 33%.

Os dias de producdo por més, o custo da energidcal custo de manutencéo e a
TMA, séo idénticos ao utilizados no caso 1. O vdiorcapital investido foi considerado R$
4.113.400,00 referente a aquisicdo dos equipamenitastalacdo. A TIR ficou em 15,5 %, o
VPL foi de R$ 1.783.000,00 epaybackfoi de 6,18 anos (74 meses).

Para a situacdo com taxa de massa do vapor deOlkdih, a taxa de calor do
evaporador pelo sistema de absorcao foi de 2.433kWalor do investimento ficou em R$
6.507.700,00 e a reducédo de energia elétrica nogpressores de refrigeracdo representa
10,5%, a qual proporcionara uma economia liquidasalede R$ 157.404,80. Neste valor ja
foi considerado o aumento no gasto com lenha queef@7,4%, uma melhora de 10,1% no
rendimento da caldeira e também um aumento na gfiodde energia elétrica do gerador de
60%. A TIR ficou em 15,2% e paybackfoi de 6,41 (77 meses). O VPL para esta situacao foi
de R$ 2.558.000,00.

Para a situacdo com taxa de massa do vapor de020g) a poténcia absorvida no
evaporador pelo sistema de absorcao foi de 3.244kWalor do investimento ficou em R$
9.156.700,00 e a reducdo de energia elétrica nogpressores de refrigeracdo representa
14%, a qual proporcionara uma economia liquida alatesR$ 196.542,74. Neste valor ja foi
considerado o aumento no gasto com lenha que f@8¢#%6, uma melhora de 13,2% no
rendimento da caldeira e também um aumento na gfiodde energia elétrica do gerador de
100%. A TIR para este caso foi de 13,6% magbackde 7,61 anos (91 meses). O VPL para
esta situacao foi em R$ 2.006.000,00.

A melhor das trés situacOes analisadas para o2cBs@ com taxa de massa de vapor
igual a 10.000 kg/h.

Nas analises econbmicas, nenhuma das situacfeseafaram TIR maior que a
TMA, mas todas geram fluxo de caixa positivo parpeosiodo analisado de 10 anos. A
situacao para taxa de massa do vapor de 10.000&kg#ior da TIR ficou igual ao da TMA,
sendo assim, o retorno do investimento para dstacsio, ocorrera primeiro que nas demais.

A Fig.(6.18) ilustra o fluxo de caixa realizadagarsituacao simulada no caso 2 com

taxa de massa do vapor de 10.000 kg/h.
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Figura 6.18: Fluxo de caixa da simulacdo do caso 2

Mediante as analises do caso 2, percebe-se geemasside refrigeracdo por absor¢éo
movidos por vapor d’agua nao sao viaveis econonecden pois os melhores resultados de
retorno do investimento surgiram para o sistema g@nor taxa de massa de vapor d’agua.
Logo, solugBes como esta s6 sdo interessantes a@uandem disponivel no processo de
aguecimento uma certa quantidade de vapor ou outiimdes de interesse seja priorizada,
como por exemplo o rendimento da caldeira e a gé@alue eletricidade, e ndo somente o
beneficio pelo processo de refrigeracdo. Para,tartemas de refrigeracdo por absorcao de
gueima direta potencializam o aproveitamento etiemélisponivel no combustivel e nao
possuem grandes diferencas no custo de aquisigiamdq comparados com sistemas

movidos por vapor d’agua.

6.6 Resultados da Simulacdo do Caso 3 — Recuperackiocalor dos gases de exaustao

juntamente com sistema de absor¢ao acionados porp@

No caso 3 foram analisadas a combinacdo da meituacao encontrada no caso 1 e
no caso 2. A melhor situacdo apresentada no cdso dara vazao volumétrica dos gases de
exaustdo de 160.000 m3/h, para acionar um sistameaegiriamento de agua. A situacéo
escolhida do caso 2 para compor o caso 3, fouacgib que utilizou o excedente de vapor da
caldeira de 10.000 kg/h.
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Na analise econbmica, considerou-se o percentuabtdnomia de energia elétrica da
situagdo do caso 1, o qual foi obtida comparandoclm de absorcdo a um sistema de
refrigeracdo por compressao de vapor c@®P igual a 3. Os percentuais de economia de
energia elétrica encontrado no caso 2 foram cordpara um sistema de refrigeracao por
compressao de vapor cdd®OPigual a 1,3. A economia de energia elétrica mospressores
de refrigeracdo adotados no caso 3 foi de 8,7%iahpyoporcionara uma economia liquida
mensal de R$ 135.391,41. Os dias de producdo, alstenergia elétrica, custo de
manutencdo e TMA, foram adotados iguais aos utitiganos casos anteriores. O valor do
capital investido foi considerado de R$ 5.368.700d)erente a aquisicdo dos equipamentos e
instalacdo. A TIR ficou em 15,7 %, o VPL foi de R#43.000,00 e paybackse dar4 em
6,07 anos ou 73 meses.

A Fig.(6.19) ilustra o fluxo de caixa para um pddale 10 anos, onde percebe-se que

o empreendimento gera fluxo de caixa positivo, sama partir do 7° ano, para este caso.
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Figura 6.19: Fluxo de caixa da simula¢do do caso 3

6.7 Viabilidade do Projeto de Absorcao

De acordo com os dados analisados da empresantefera disponibilidade dos
rejeitos térmicos, precos da tarifa de energiaietée da lenha praticados pela empresa,
conforme visto anteriormente, a melhor opcao emadatfoi a apresentado no caso 3, com

retorno do investimento em 73 meses. Nestas coggligfrojeto € considerado pela empresa
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que disponibilizou os dados, inviavel, pois atuaiteeesta empresa prioriza projetos com
retorno entre 24 e 36 meses. Pensando nisso,aldaga uma anélise onde foram mantidos
os valores dos investimentos considerados no caesté trabalho e variados os valores das
tarifas de energia elétrica e 0 custo unitarioeddnd, de maneira a conhecer os valores das
tarifas em que seria viavel para a empresa investium sistema de absor¢éo, respeitando
sua politica atual de retorno de investimento.

Na Tab. (6.5) o preco da energia elétrica é marfiidpe variado somente o preco

unitario da lenha para 5 cenarios diferentes.

Tabela 6.5: Analise de projeto do caso 3, com gadalo preco da lenha

Preco do m3 de R$ 42,39 R$ 40,00 R$ 35,00 R$ 30,00 R$ 25,00
Lenha

Preco do kWh de R$ 0,1968 R$ 0,1968 R$ 0,1968 R$ 0,1968 R$ 0,1968
Energia elétrica

Valor do R$ R$ R$ R$ R$
Investimento 5.368.700,00 5.368.700,00 5.368.700,00 5.368.700,00 5.368.700,00

Ganho liquido do R$ R$ R$ R$ R$
Projeto (mensal) 135.441,02 141.330,51 153.651,64  165.972,76 178.293,88

TIR 15,70 % 16,20 % 17,20% 18,10% 19,00%

VPL (10 anos) R$ R$ R$ R$ R$
2.446.000,00 2.803.000,00 3.551.000,00 4.298.000,00 5.045.000,00

Payback 73 meses 69 meses 62 meses 56 meses 52 meses

Através da Tab. (6.5) pode-se perceber que, cadwgéo do valor da lenha em 41%,
o ganho liquido do projeto aumenta em 31,6% e aiteberna de retorno € incrementada em
3,3%. Portanto, percebe-se que a lenha exerce puflieancia nopaybackdo projeto e que,
mesmo no melhor cenario analisado (quaybackde 52 meses), ndo atinge as expectativas

de retorno estabelecidas pela empresa.
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Na Tab. (6.6) o preco da lenha € mantido fixo éadar somente o preco da energia

elétrica, onde sdo analisados 5 cenarios diferentes

Tabela 6.6: Andlise de projeto do caso 3, com gadalo custo da energia elétrica

Preco do kwh de R$ 0,1968 R$ 0,25 R$ 0,30 R$ 0,35 R$ 0,40

Energia elétrica

Preco do m2 de R$ 42,39 R$ 42,39 R$ 42,39 R$ 42,39 R$ 42,39
Lenha
Valor do R$ R$ R$ R$ R$

Investimento 5.368.700,00 5.368.700,00 5.368.700,00 5.368.700,00 5.368.700,00

Ganho liguido R$ R$ R$ R$ R$

do Projeto 135.441,02 200.392,94 261.363,22 322.333,50 383.303,78
(mensal)

TIR 15,70 % 20,50% 23,80% 26,50% 28,8%
VPL (10 anos) R$ R$ R$ R$ R$

2.446.000,00 6.386.000,00 10.084.000,00 13.783.000,00 17.481.000,00

Payback 73 meses 45 meses 33 meses 26 meses 22 meses

Através da Tab. (6.6) pode-se perceber que conme@io do valor da energia em
34,4% (para tarifa de R$ 0,30), o ganho liquidprgeto aumenta em 48,2% e a taxa interna
de retorno € incrementada em 8,1%. Portanto, perselque o valor da energia elétrica
exerce forte influéncia, npaybackde projetos de sistemas de absor¢cdo. Trés dosscinc
cenarios analisados atingem as expectativas dmoetstabelecidas pela empresa.

Na Tab.(6.7) o preco da lenha e da energia elésdcavariados e analisados trés

cenarios diferentes.

Tabela 6.7: Andlise de projeto do caso 3, com gadano preco da lenha e da energia elétrica
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Preco do kWh de R$ 0,1968 R$ 0,26 R$ 0,34

Energia elétrica

Preco do m3 de Lenha R$ 42,39 R$ 30,00 R$ 26,00
Valor do Investimento R$ 5.368.700,00 R$ 5.368.000, R$ 5.368.700,00
Ganho liquido do R$ 135.441,02 R$ 234.118,733 R$ 350.528,08

Projeto (mensal)

TIR 15,70 % 22,90% 27,60%
VPL (10 anos) R$ 2.446.000,00 R$ 8.978.000,00 R498B5000,00
Payback 73 meses 36 meses 24 meses

Sao comparados na Tab. (6.7) os cenérios da &iwsgal apresentado no caso 3 com
paybackde 73 meses e outros dois cenarios paybackde 36 e 24 meses. Para o cenario
com paybackde 36 meses, foi necessario considerar um acrésdarn4,3% no valor da
energia elétrica e uma reducédo de 29,2% no custérionda lenha, para viabilizar o projeto
de absorcao aos padrdes dos projesbabelecidos pela empresa analisada. Este celedBi®
meses apresentou incremento de 7,2% na taxa irderretorno. Para o cenario cgayback
de 24 meses, nota-se que 0 acréscimo no valoreatgiarelétrica tem de ser de 42,1% e a
reducdo no custo unitario da lenha terd de ser8gk%3 O incremento na taxa interna de
retorno para este caso é de 11,9%, sendo assinsen@nio mais dificil de ser atingido no
Brasil, diferente do cenario apresentado qaybackde 36 meses, que possui valores mais

proximos da realidade energética.
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7. CONCLUSOES

Neste trabalho € apresentado um estudo atravésndéagio, referente ao uso de
sistemas de refrigeracdo por absorcao utilizanitaetérmico. O estudo teve por objetivo
analisar o uso da energia térmica disponivel neaegae exaustdo da caldeira de uma
industria frigorifica para acionar o sistema deoaff0 responsavel pela produgcdo de agua
gelada. Outras simulacdes também foram realizamassiderando o sistema de absorgéo
acionados por vapor fornecido diretamente da sali@aturbina, para o processo de
refrigeracdo dos tuneis de congelamento.

Para modelar os sistemas recorreu-se ao EES, nue de ferramenta para a analise
de parametros do sistema de refrigeracao por @isasando equacgdes de balan¢co massico e
energeético. Utilizou-se uma rotina que continha@selacbes necessarias para o calculo das
propriedades termodinamicas da mistura de subasnoeste caso da mistura de amoénia e
agua. Com isso foi possivel avaliar o desempentsistema de absorcdo de simples efeito e
simular diversas condi¢cdes de sua operagdo. Odtadss! obtidos foram satisfatorios e
tiveram uma boa aproximacédo em relacdo a sistenoaelados pela ASHRAE. Portanto,
pode-se dizer que o modelo desenvolvido no EESifgedascrever o comportamento de um
sistema de refrigeracdo por absorcéo de simplé® efee utiliza o par NEH,O. O estudo
realizado sobre algumas variaveis do sistema degiis permitiu revelar os impactos destas
variaveis sobre €OP do sistema em analise. Conclui-se que a bombalded® utilizada
nao vai ter uma influéncia significativa @DP do sistema em qualquer condi¢do, ndo sendo
portanto um elemento que necessite de melhoriaguan@ntar o desempenho do sistema.

Analisou-se também a influéncia da temperaturaamadpr e a forma como ela afeta o
COP do sistema. Percebeu-se que a temperatura doogetexd forte influéncia com a
temperatura de evaporagdo e que, quanto menor femperatura de evaporagdo, maior
devera ser a temperatura do gerador. A temperdtugarador também podera ser reduzida se
a temperatura de condensacédo do sistema tambéradizzida. A temperatura do gerador,
portanto, apresenta uma faixa de operacao em gxienima o COP do sistema, pois a partir
de um determinado valor, 0 aumento dessa temparafir aumentara ©OP da instalacéo,
mas pelo contrario, tende a reduzir com o aumeatoethperatura do gerador. Conforme
verificado, para situacdes com temperaturas da fquente mais elevadas, deve-se utilizar
sistemas de absorcdo de duplo efeito, os quaisegoes extrair um maior potencial

energeético das fontes de calor.
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Conforme observado anteriormente, o caso 1 trate@geracédo de calor dos gases
de exaustdo, sem acréscimo de combustivel e semimencremento na producédo de energia
elétrica. Os ganhos séo considerados somentequikig&o de poténcia dos compressores de
refrigeracao.

No caso 2 as simulacbes sdo realizadas para cansunguantidade de vapor da
caldeira que estaria “sobrando”, ou seja, é umarativa que faz a caldeira operar na sua
capacidade nominal, a qual melhora significativaem rendimento térmico da mesma,
maximiza a producdo de energia elétrica e 0 exteddn vapor, € utilizado para ativar o
sistema de absorcdo dos tuneis de congelament® prgmove uma reducao significativa na
poténcia dos compressores de refrigeracdo. Nesteocemcremento do consumo de lenha e o
alto custo dos equipamentos de absorcédo de gramtle mviabilizam este tipo de aplicacao,
guando comparada ao caso anterior.

A situagdo apresentada no caso 3 é a melhor ddgyw@cdes, pois considera a
recuperacdo de calor dos gases de exaustdo idérdic@aso 1, usada para o resfriamento de
agua, mas também utiliza uma parcela de 10 tonifapler da caldeira, para mover o sistema
de absorcao responsavel pelos tuneis de congelangequal serve também para garantir a
maximizagdo da producdo de vapor da caldeira, imasglhorar o rendimento térmico e a
producdo de energia elétrica, promovendo uma mejhstdo dos recursos energéticos da
planta.

A andlise econbmica mostrou que todas as aplicag@esboas alternativas, pois
apresentaram VPL positivo, mas a situacao do c4agui gelada e tuneis) é a melhor, pois
apresentou uma TIR igual & TMA, comprovando o po&rgue os sistemas de refrigeracédo
por absorcdo possuem na reducdo do consumo deiceredéfrica em empresas que
necessitam de grandes capacidades de refrigerat&®e®s processos, como é o0 caso das
industrias frigorificas.

Contudo, considera-se que 0s objetivos tracadasalimente neste trabalho foram
alcancados, pois observa-se claramente os efe@oalglimas varidveis nos sistemas de
absorcéo e que um estudo de simulacdo de um calsdenee sempre ser considerado antes,
de maneira a contribuir na tomada de decisdo ocglada as alteracbes que se mostrarem
realmente efetivas, e que através da realizacdonue analise econbmica isto fica mais
visivel.

Para trabalhos futuros, sugere-se realizar umltralele forma experimental a fim de
comparar os resultados do experimento com as Spgesa Seria interessante realizar um

estudo sobre a geracéo de entropia e a sua relagéas irreversibilidades de um sistema de
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refrigeracdo por absor¢cdo. Uma andlise destes ptn@srpoderia ajudar a perceber quais os
componentes do sistema que mais contribuem parairragersibilidades e que,
consequentemente, diminuem o desempenho do sistemastudos também devem ser
ampliados para sistemas de absorcdo agua/bromdéiteodpois muitos casos de recuperacao
de calor industrial poderiam ser realizados comaneivel de temperaturas da fonte. Um
outro estudo mais aprofundado sobre os componesgpsnsaveis pela retificacdo do vapor
de amonia seria um importante trabalho a ser eaizvisto que este elemento € um dos
componentes mais importantes de um sistema dgesigao por absorcdo amdnia/agua e

atualmente existem poucos trabalhos publicado®sphssunto.
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Simulagao do Caso 03 no EES

APENDICE A
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SISTEMA DE REFRIGERACAO POR A

BSORCAO

Ycondensador = -985.4 [KWW] Qratificador = -134,5 [KW]

IL"tgeral:ll:lr 1834 kW]

SIMULAGCAO DE PROCESSOS

: Calculate

COP=10,5348 Wyoomba
om

Tlbomba

= 12,4 [kW]

Ty2=0,8213 [*C
12 P copy.., = 5,523

EFICIENCIA = 9,682 [%]

= 0,4664 [ko/kg]
g = 0,378 [ka/ka]

@ o] ma

13
|

Qs 1] el
Tis rcl

EVAPORADOR

Qeyap = 9874 [KW]
Magua,gelada = 140,6 [M/h]

Ta1,ent =8 °ClT21,54i 2| [*C]

3=0,9981 | [kg/kg]

CONDEN SADOR : Retificador . i GERADOR
as 1] el :
Q1o =@ ] o 3 4
Tedzs|ra T
Titrocador
Qirocador = 986,8 [KW]

L]

O

@

ABSORVEDOR

tllal:rsl:lr\rel:h:nr =-1714 [kW]

SISTEMA DE REFRIGERACAO POR ABSORCAO

anndensadnr,sist,ll =-1878 [kW]

CICLO DE POTENCIA - RANKINE .
Q i 6591 [kW]
s gerador,sist,|l - Q40 =I %1 /
16 GERADOR CONDEN SADOR
17
15 2 D I'E‘tlfH.‘-a.le’ sist, i1 = -1442 [KW] _E 0
Q1o ﬁ [%]
TURBINA 0 Throcador, sist, Il 0,692 T [°C]
4= 110
Trocador
Qtr:bc:.aﬂl)r.sist.ll = 5047 [kW]
LIl
CALDEIRA LLRRLL E—B
PROCESSO
Tlbomba,sist.Il

COMBU STIVEL

My apor = 40000 [kg/h]

Consumoy g, = 24,67 [m*h]

Custopidio, Lenha [R$]

Diasde,F’deupﬁn
= 553560 [RS$]

Pg [bar]
T4 150] 1]

GaStOMensal,Lenha WBDI‘I‘Iba,’CaI:IEira

Pyg =. [bar]

Tis{00] €Y

Pyo 57| tbar]

Ncaldeira =- 8| [%]
Vazé0gases Exaustio =| 160000| [mA/h]

T rcl Tag ra

Qﬂecuperagé'n =1834 [kW]

Wturbina =2538

18 T
. TANGUE Ik R
E g Whomba,sist 1 = -39,75 [KW] 112

Tbomba,caldeira

=-75,34 [KW]

Timecanico,turkina
Tlelétrico, turbina
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T4z =-35,04 [*C]

m

Oln
Xqgq = 0,2289 [kalkag]

X406 = 0,1404 [kaikg]

Cypq =|E| [%]

113|

ABSORVEDOR T | EVAPORADOR
Tis )

tI:‘al:lsl:ir\.rel:l|:|r,sist,ll =-5131 [kW] Q13 %] devap,sist,ll = 1821 [kW]

=113 ={0,9981 | [kg/kg]

CODjdeal,sist,l = 2122
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(kW] COPjey ) = 0,2746

EFICIENCIA ;g = 12,94 [%]

mva por,absorgio 0|[Kain]

= 6591 [K\W]

Tog=176,3 [)C]

l:QEntra da,Gerador, Sist, |1




bala =-1650E-15

COF =0,5348

cppz = 1021 [kdfkok]
Diasde Produgso = 22
Nbomba,caldeira = 0.6
Ntrocadar = 0.632

h103jg = 448.2 [kJfka]
hyz =417.5 [lkdfka]
r:”vapor,absor;&: 10000 [Kgdh]
phe =1469 [kPa)
Papg=7 [baf

Q3e = 01543 [%]
Ocondensado[ =-985,4 [kit]
Qgerador =1834 [kid]
Oocadar = 996.5 [ki]
s3e =184 [kdfko.K]
s1g = 6.769 [kdfkgK]
Tie =1032 ['C]
Tyg=400 [T]
Ta3=150 [T]

w3jig = 0.001285 [m¥kg]
wi = 4068 [kdfkg]
Wideal =1.248 [kfka]
x105e =0.1404

balagq =0
COPides= 5.523

Dx =0.08548

Tibomba,sistil = 0.6
TNtrocadarsist)l = 0.692
h105e=73.02 [klfkg]

hig = 632.3 [kdika]
rIﬂc‘ngua,gelada = 1406 [m*h]
PCl = 2750 [kealfkg]
Psz=1 [bar]

Qg =0 [%]

O condensadar sist | = -1878 [KW]
Ogerador,sist,ll =BRAT [KW]
Otlocaclor,sist,ll = B047 [kiy]
53jg =1.068 [kdfkg.K]
sop = 6.769 [kdiko K]
Taig = 8551 ['C]
Tog=176.3 ['C]

v103e = 0,02599 [mifkg]
v5e = 0,001164 [m/kg]
Whomba =-12.4 [kiv]
Wideal sist || = 1516 [kdfkg]
x3e = 0.4664

balm =1.152E-19

COPideal sist | = 2.122

Ap = 1.182E-08 [J]

EFICIENCIA = 9682 [%]
TCaldeira = 72.8 [*]
GosloMersalLerha = 553569 8]
hie=438.2 [kdfkg]

hig = 3213 [kdfko]

p103e =1469 [kPa]

P17=1 [bar]

O103e =0.1917 [%]

QBe =-0.001

OF rtrada Gerador Sistl = BE31 [Ki]
OHecuperacSo = 1834 [kiw]
g103e=2741 [klikg.K]
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T5e =41.08 [C]

T2tent =8 [C]

w103y =0.001237 [m¥kg]
Var8Gases Eraustan = 160000 [rn®/h]
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xbe =0378
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COPgig ) = 0.2746

AE siat 1= 5.055E-08
EFICIEMClAgg j = 12,94 [%]
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h3jig = 148 [kka)]

hsg = 2790 [klfo]

pl05e =1469 [kPa]
P1g=40 [bar]

o DSqu =0 [%]
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Qeyap = 987.4 [Ki]
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CONSUMO| gnha = 467 [m¥h]
cpyr =4.215
Densidade) gpng = 500 [kofm?]
TNbomba = 0.6

TNmecanico ubina = L6

h103e = 5737 [kJ/kg]
hBe=-39.48 [kikg]
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il = |4 b [ ™= =7 = . =
Sort Q T; h; Pi 5 Vi X m;
[%a] [FC] [kJ/kg] [kPa] [kJ/kg.K] [m*/kq] [kgkg] [ka's]
[1] 0: 40,8 -56,35 436.9 0,4533 0,001209 0.4664 5,966
[2] 0,456 41,08 -54 28 1469 -0,001 0,001209 0,4664 5,966
3] 111.1 1469 0,4664 5,966
[4] 0 103,2 2393 1469 1,292 0.001262 0,378 5,115
[5] 46,39 1469 0,378 5,115
[6] 46,39 436.9 0,378 5,115
[7] 1 85,51 1452 1469 4,666 0,109 0,981 0,8794
[8] 148 1469 0,4664 0,025813
[9] 1 54 39 1337 1469 4 329 0,09469 0,9981 0.8512
[10] 0 38 1797 1469 0,6285 0.00172 0,9981 0,8512
[11] 0,8512
[12] 0.6728 05213 179.7 4369 0,141 0,04148 0,9981 0,8512
[13] 1 28,12 1340 436.9 4 877 03227 0,9981 0,8512
[14] 0,8512
[101] 0 408 21,77 92,72 05617 0.001102 0.2289 16,73
[102] 0,5649 411 2473 1469 -0.001 0,001101 0,2269 16,73
[103] 3451 1469 0,22589 16,73
[104] 0 160.5 596 1469 2,003 0.001219 0,1404 1411
[105] 2382 1469 0.1404 14,11
[106] 2382 92,72 0,1404 14,11
[107] 1 138 1778 1469 5414 0,126 0,8041 217
[108] 449 2 1469 0,2289 05472
[109] 1 5439 1337 1469 4329 009469 0.9981 1.623
[110] 0 38 1797 1469 0,6285 0.,00172 0,9981 1,623
[111] 1,623
[112] 08151 -35,04 179.7 92,72 02459 0,3013 0.9981 1,623
[113] 1 0,67 1302 92,72 5477 1.415 0.9981 1,623
[114] 1,623
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APENDICE B

MVP do Caso 03

PLANILHA DE AVALIACAO ECONOMICA - BRF - CASO 3 -

Estudo de Viabilidade de um Sistema de Refrigeracéo por Absor¢do Amdnia/Agua Utilizando Rejeito Térmico

Lucro operacional Ano 1 Ano 2 Ano 3 Ano 4 Ano 5 Ano 6 Ano 7 Ano 8 Ano 9 Ano 10
Lucro operacional do projeto 1.388 1.448 1.510 1.575 1.642 1.713 1.787 1.863 1.944 2.027
Depreciagéo do novo investimento (537) (537) (537) (537) (537) (537) (537) (537) (537) (537)
Lucro antes das financeiras 851 911 973 1.038 1.106 1.176 1.250 1.327 1.407 1.490
I.R. (20%) (170) (182) (195) (208) (221) (235) (250) (265) (281) (298)
Lucro depoisdo I.R. 681 729 778 830 884 941 1.000 1.061 1.125 1.192
Participagdes (7%) (48) (51) (54) (58) (62) (66) (70) (74) (79) (83)
Lucro operacional liquido 633 678 724 772 823 875 930 987 1.047 1.109
Capital Deprec. Invest.

Capital de giro - - - - - - - - - -
Imobilizado Bruto 5.369 5.369 5.369 5.369 5.369 5.369 5.369 5.369 5.369 5.369 5.369
Depreciag&o acumulada 10 anos - 537 1.074 1.611 2.147 2.684 3.221 3.758 4.295 4.832 5.369
Imobilizado liquido 5.369 4.832 4.295 3.758 3.221 2.684 2.147 1.611 1.074 537 -
Capital Total 5.369 4.832 4.295 3.758 3.221 2.684 2.147 1.611 1.074 537 -
MVP

Lucro operacional liquido 633 678 724 772 823 875 930 987 1.047 1.109
Capital inicial 5.369 4.832 4.295 3.758 3.221 2.684 2.147 1.611 1.074 537
Custo de capital 11,4% 11,4% 11,4% 11,4% 11,4% 11,4% 11,4% 11,4% 11,4% 11,4%
Encargo de capital 612 551 490 428 367 306 245 184 122 61
MVP 21 127 234 344 455 569 685 803 924 1.048
MVP descontado 19 102 169 223 265 298 322 339 350 356

VPL dos MVPs MR$ 2.443 MTIR% 15,7% Payback descontado 73 meses




APENDICE C

Programacao no EES para a Recuperacgao de calor daldeira — Caso 03

"ISIMULACAO SISTEMA DE ABSORGAO NH3_H20 (Disserta¢ao - Dario)"

PROCEDURE TXQ(TC;x;Q:P;h;v;s)
TK:=ConvertTEMP(C;K;TC)

Call NH3H20(138;TK; x; Q: TK; pbar; x; h; s; u; v; Q)
p:=pbar*Convert(bar;kPa)

END

PROCEDURE PXQ(P;x;Q:TC;h;v;s)
pbar:=p*Convert(kPa;bar)

Call NH3H20(238; pbar;x;Q: TK; Pbar; x; h; s; u; v; Q)
TC:=TK-273,15

END

PROCEDURE TPQ(TC;p;Q:x;h;v;s)
TK:=ConvertTEMP(C;K;TC)

pbar:=p*Convert(kPa;bar)

Call NH3H20(128; TK;pbar;Q: TK; pbar; x; h; s; u; v; Q)
END

PROCEDURE PXH(p;x;h:TC;s;v;Q)
pbar:=p*Convert(kPa;bar)

Call NH3H20 (234;pbar;x;h:TK; pbar; x; h; s; u; v; Q)
TC:=ConvertTEMP(K;C;TK)

END

PROCEDURE TPX(TC;p;x:Q;h;v;s)
TK:=ConvertTEMP(C;K;TC)
pbar:=p*Convert(kPa;bar)

Call NH3H20(123;TK;pbar;x:TK;Pbar; x; h; s; u; v; Q)
END

PROCEDURE SHX(eta;mls;mrs;ha;hb;hc;hd:hcc;hdd;q)
gls:=mis*(hd-ha)

grs:=mrs*(hb-hc)

gmin:=MIN(qls;qrs)

g:=eta*gmin

hcc:=hb-eta*gmin/mrs

hdd:=ha+eta*gmin/mls

END

" Entradas Inseridas pelo Diagrama"

$ifnot DiagramWindow
Q[1]=0

Q[9]=1

Q[10]=0

T[10]=40

x[13]=0,99

Q[13]=0,98

T[13]=-20

eta_bomba=0,8

eta_trocador=1

$endif
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"Dados de Entrada - Sistema de Absor¢do Acionada pelos Gases de Exaustdo da Caldeira "

"PONTO 13"

{T[13]=-10} "! Temperatura de evaporacéao"

{Q[13]=0,998} "! Considera-se que ainda tem liquido na saida do evaporador"
{x[13]=0,99963406} "! Concentracao da solucdo na saida do retificador (ponto9)"
Call TXQ(T[13];x[13];Q[13]:p[13];h[13];v[13];s[13]) "! Propriedades do ponto 13"

"PONTO 10"
{T[10]=40} "! Temperatura de Condensac&o"
{Q[10]=0}  "! Considera-se liquido saturado na saida do condensador"

X[10]=x[13] "! segue o mesmo trajeto do ponto 13"
Call TXQ(T[10];x[10];Q[10]:p[10];h[10];v[10];s[10]) "! Propriedades do ponto 10"

" Determinacédo das Pressfes de cada Ponto do Ciclo"
p[1]=p[13]
p[2]=p[10]
p[3]=p[10]
p[4]=p[10]
p[5]=p[10]
p[6]=p[13]
p[7]=p[10]
p[8]=p[10]
pP[9]=p[10]
p[12]=p[13]

"PONTO 9"

{Q[9]=1} ™! A solucao sai do retificador no estado de vapor saturado”
X[9]=x[13] "! Segue 0 mesmo trajeto do ponto 13"

Call PXQ(p[9];x[9];Q[9]:T[9];h[9];V[9];s[9]) "! Propriedades do ponto 9"

"PONTO 1"

T[1]=T[10] "!Considera-se que a solu¢céo que sai do absorvedor a temp. de cond. (ponto 10)"
{Q[1]=0}  "ILiquido saturado"

Call TPQ([1];p[1];Q[L]:x[1];h[A];v[1];s[1]) "! Propriedades do ponto 1"

"PONTO 4"

Dx=0,1 "I Definicdo da largura do processo"

X[1]-x[4]=Dx

Q[4]=0 "! A solucéo pobre em aménia sai do gerador de vapor no estado de liquido saturado”
Call PXQ(p[4];x[4];Q[4]:T[4];h[4];v[4];s[4]) "! Propriedades do ponto 4"

"PONTO 7"

X[3]=x[1] "! Mesmo trajeto do ponto 1"

Q3 _lig=0 "! Estado de liquido saturado"

Call PXQ(p[3];x[3];Q3_lig:T3_lig;h3_lig;v3_lig;s3_liq) ! Determinacdo das Propriedades de liquido
saturado do ponto 3"

T[7]=T3_lig "! A solucédo sai do gerador a temperatura de saturacao"

Q[7]F1 " A solucéo sai do gerador no estado de vapor saturado”

Call TPQU[7];p[71;Q[71:X[71;h[7];v[7];s[7]) "! Determinacéo das Propriedades do ponto 7"

"PONTO 8"

h[8]=h3_liq

X[8]=x[3] "! Entra no gerador com a mesma concentracao do ponto3"
"PONTO 2"

{eta_bomba=0,5} "! eficiéncia isoentrépica da bomba"

X[2]=x[1] "! Mesmo trajeto do ponto 1"

eta_bomba=w_ideal/w_real
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w_ideal=v[1]*(p[2]-p[1])
w_real=h[2]-h[1]
Call PXH(p[2];x[2];h[2]:T[2];QI2];vI2];s[2]) ! Propriedades do ponto 2"

"PONTOS 5 e 3"

T3e=T[4] "! Assume-se que o fluido sai no ponto 3 & temperatura do ponto 10"
p3e=p[3]

x3e=x[3]

Call TPX(T3e;p3e;x3e:Q3e;h3e;v3e;s3e) "! Determinacao das Propriedades do ponto 3e"
T5e=T[2] "IAssume-se que o fluido sai no ponto 5 a temperatura do ponto 2"
p5e=p[9]

X[5]=x[4] "!segue o0 mesmo trajeto do ponto 4"

x5e=x[5]

Call TPX(T5e;p5€e;x5€e:Q5€e;h5e;v5e;s5e) "! Determinacao das Propriedades do ponto 5e"
{eta_trocador=1} "! Eficiéncia do trocador de calor"

Call SHX(eta_trocador;m_dot_[2];m_dot_[4];h[2];h[4];h5e;h3e:h[5];h[3];Q_dot_trocador ) "! Calculo
das entalpias dos pontos 5 e 3"

"PONTO 6"
h[6]=h[5] "! Processo isentalpico na valvula de expansao"
X[6]=x[5] "! Segue o mesmo trajeto do ponto 5"

"PONTO 12"

h[12]=h[10] "! Processo isentalpico"

X[12]=x[10] "! Mesmo trajeto do ponto 10"

Call PXH(p[12];x[12];h[12]:T[12];Q[12];v[12];s[12]) "! Propriedades do ponto 12"

"BALANCOS DE MASSA "
m_dot_[1]=m_dot_[2]
m_dot_[2]=m_dot_[3]
m_dot_[4]=m_dot_[5]
m_dot_[5]=m_dot_[6]
m_dot_[9]=m_dot_[10]
m_dot_[10]=m_dot_[11]
m_dot_[11]=m_dot_[12]
m_dot_[12]=m_dot_[13]
m_dot_[13]=m_dot_[14]

" EQUACOES GOVERNANTES DE CADA COMPONENTE "

" ABSORVEDOR"

m_dot_[13]+m_dot_[6]=m_dot_[1] "I Balanco de massa"
m_dot_[13]*x[13]+m_dot_[6]*x[6]=m_dot_[1]*Xx[1] "I Balan¢o de Concentrag&o"
0=Q_dot_absorvedor+m_dot_[13]*h[13]+m_dot_[6]*h[6]-m_dot_[1]*h[1] "l Balancgo de Energia"

" GERADOR"

balm=m_dot_[8]+m_dot_[3]-(m_dot_[7]+m_dot_[4]) "! Balan¢o de Massa"
bala=m_dot_[8]*x[8]+m_dot_[3]*x[3]-(m_dot_[7]*x[7]+m_dot_[4]*x[4]) "I Balan¢o de Concentragéo”
0=Q_dot_gerador+m_dot_[3]*h[3]+m_dot_[8]*h[8]-m_dot_[7]*h[7]-m_dot_[4]*h[4] "I Balanco de
Energia"

" RETIFICADOR"

m_dot_[7]=m_dot_[9]+m_dot_[8] "l Balanco de Massa"
m_dot_[7]*x[7]=m_dot_[9]*x[9]+m_dot_[8]*x[8] "! Balanco de Concentracdo"
0=Q_dot_retificador+m_dot_[7]*h[7]-m_dot_[9]*h[9]-m_dot_[8]*h[8] "! Balanco de Energia"

" CONDENSADOR"
0=Q_dot_condensador+m_dot_[9]*h[9]-m_dot_[10]*h[10] "! Balan¢o de Energia"

"EVAPORADOR"
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{Q_dot_evap=5*3,517} "ICapacidade de Refrigeracdoo de 60.000 Btu/h"
0=Q_dot_evap+m_dot_[12]*h[12]-m_dot_[13]*h[13]

"BOMBA"
0=-W_dot_bomba+m_dot_[1]*h[1]-m_dot_[2]*h[2] "! Balanco de Energia"

" ANALISE DO SISTEMA PELA 1° LEI DA TERMODINAMICA"

COP=ABS(Q_dot_evap)/(ABS(W_dot_bomba)+Q_dot_gerador)
DELTA_E=(Q_dot_gerador+Q_dot_evap+ABS(W_dot_bomba))-
(ABS(Q_dot_retificador)+ABS(Q_dot_condensador)+ABS(Q_dot_absorvedor))
EFICIENCIA=(COP/COP_ideal)*100

COP_ideal= ((T[13]+273)*((T[4]+273)-(35+273))) / ((T[4]+273)*((T[10]+273)-(T[13]+273)))

"IDADOS DO CICLO DE RANKINE DA CALDEIRA"
"PONTO 17"

P_17=1[bar]

x_17=0

T_17=T_sat(Water;P=P_17)
h_17=Enthalpy(Water;T=T_17;x=x_17)
s_17=Entropy(Water;T=T_17;P=P_17)
v_17=Volume(Water;T=T_17;x=x_17)

"PONTO 18"

{P_18=41[bar]}

s_17=s_18

wb=v_17*(P_18*Convert(bar;kPa) - P_17*Convert(bar;kPa))
x_18=0

{T_18=150} "I Temperatura da agua de alimentacao da Caldeira
h_18=Enthalpy(Water;T=T_18;x=x_18)

"PONTO 19"

{P_19=40[bar]}

{T_19=430 [°C]}
h_19=Enthalpy(Water;T=T_19;P=P_19)
s_19=Entropy(Water;T=T_19;P=P_19)

"PONTO 20"

{P_20=7[bar]}

s_19=s 20
X_20=Quality(Water;P=P_20;s=s_20)
h_20=Enthalpy(Water;P=P_20;x=x_20)
T_20=Temperature(Water;P=P_20;x=x_20)

" VAZAO MASSICA DE VAPOR"

{m_dot_vapor=40000 [kg/h]}
W_dot_Bomba_Caldeira=-(m_dot_vapor/3600)*wb/eta_bomba_caldeira
{eta_bomba_caldeira=0,6}

"PRODUCAO DE ENERGIA DA TURBINA"

W _dot_turbina=((m_dot_vapor/3600)*(h_19 - h_20))*(eta_mecénico_turbina*eta_elétrico_turbina)
{eta_mecénico_turbina=0,8}

{eta_elétrico_turbina=0,9}

" RECUPERACAO DE CALOR NA CHAMINE"

{T_22=180} "! Temperatura de entrada dos gases de exaustdo no recuperador de calor da Chaminé"
{T_23=150} "I Temperatura de saida dos gases de exaustdo na saida do recuperador de calor da
Chaminé"
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{Vazdo_Gases_Exaustdo=160000}

v_22=Volume(Air;T=T_22;P=P_22)

P_22=1

cp_22=Cp(Air;T=T_22)
Q_dot_Recuperacdo=(Vazado_Gases_Exaustdo/3600)*v_22*cp_22*(T_22-T_23)

" PRODUGAO DE AGUA GELADA NO CHILLER"

{T_21 sai=1} "I Temperatura de Saida da agua gelada do Chiller de Absorcdo da recuperacédo dos
Gases de Exaustao"

{T_21 ent=6} "! Temperatura de Entrada da agua gelada do Chiller de Absorcéo da recuperacédo dos
Gases de Exaustao"

x_21=0

cp_21=Cp(Water;T=T_21_sai;x=x_21)

Q_dot_evap*3,6=m_dot_agua_gelada* cp_21*(T_21 ent-T_21 sai)

" CONSUMO DE COMBUSTIVEL UTILIZADO NA CALDEIRA"
Densidade_Lenha=500 [kg/m?3]

PCI=2750 [kcal’kg] "! PCI do Eucalipito com 32% de umidade"
{eta_Caldeira=70}

eta_Caldeira=(((m_dot_vapor/3600)*(h_19-
h_18))/((Consumo_Lenha/24/3600)*(Densidade_Lenha)*(PCI*4,18)))*100

"Dados de Entrada - Sistema de Absor¢éo Acionados pelo Vapor do Processo "

"PONTO 113"

{T[113]=-10} "! Temperatura de evaporacao sistema II"

{Q[113]=0,998} "! Considera-se que ainda tem liquido na saida do evaporador do sistema II"
{x[113]=0,99963406} "! Concentracao da solucdo na saida do retificador (ponto109)"

Call TXQ(T[113];x[113];Q[113]:p[113];h[113];v[113];s[113]) "! Propriedades do ponto 113"

"PONTO 110"
{T[110]=40} "! Temperatura de Condensacéao do Sistema II"
{Q[110]=0} "! Considera-se liquido saturado na saida do condensador do Sistema II"

X[110]=x[113] "! Segue o0 mesmo trajeto do ponto 113"
Call TXQ(T[110];x[110];Q[110]:p[110];h[110];v[110];s[110]) "! Propriedades do ponto 110"

" Determinacé&o das Pressfes de cada Ponto do Ciclo do Sistema de Absorc¢éo II"
p[101]=p[113]
p[102]=p[110]
p[103]=p[110]
p[104]=p[110]
p[105]=p[110]
p[106]=p[113]
p[107]=p[110]
p[108]=p[110]
p[109]=p[110]
p[112]=p[113]

"PONTO 109"

{Q[109]=1} "! A solucao sai do retificador no estado de vapor saturado no Sistema II"
X[109]=x[113] "! Segue o mesmo trajeto do ponto 113"

Call PXQ(p[109];x[109];Q[109]:T[109];h[109];v[109];s[109]) "! Propriedades do ponto 109"

"PONTO 101"

T[101]=T[110] "!Considera-se que a solucdo que sai do absorvedor a temp. de cond. (ponto 110)"
{Q[101]=0} "lLiquido saturado para o Sistema II"

Call TPQ(t[101];p[101];Q[101]:x[101];h[101];v[101];s[101]) "! Propriedades do ponto 101"

"PONTO 104"
gx=0,1 "I Definicdo da largura do processo do sistema II"
X[101]-x[104]=gx
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Q[104]=0 "! A solucéo pobre em amoénia sai do gerador de vapor no estado de liquido saturado no
Sistema "
Call PXQ(p[104];x[104];Q[104]:T[104];h[104];v[104];s[104]) "! Propriedades do ponto 104"

"PONTO 107"
X[103]=x[101] "! Mesmo trajeto do ponto 101"
Q103 lig=0 "! Estado de liquido saturado para o Sistema II"

Call PXQ(p[103];x[103];Q103_liq:T103_lig;h103_liq;v103_lig;s103_liq) "I Determinacdo das
Propriedades de liquido saturado do ponto 103"

T[107]=T103_lig "! A solucéo sai do gerador & temperatura de saturagéo no Sistema II"

Q[107]=1 "! A solucéo sai do gerador no estado de vapor saturado”

Call TPQ(t[107];p[107];Q[107]:x[107];h[107];v[107];s[107]) "! Determinacédo das Propriedades do
ponto 107"

"PONTO 108"
h[108]=h103_liq
X[108]=x[103] "! Entra no gerador com a mesma concentracéo do ponto 103"

"PONTO 102"

{eta_bomba_sist_11=0,5} "! eficiéncia isoentropica da bomba do Sistema II"

X[102]=x[101] "! Mesmo trajeto do ponto 1"
eta_bomba_sist_ll=w_ideal_sist_Il/w_real_sist_lII

w_ideal_sist_l1=v[101]*(p[102]-p[101])

w_real_sist_II=h[102]-h[101]

Call PXH(p[102];x[102];h[102]:T[102];Q[102];v[102];s[102]) "! Propriedades do ponto 102"

"PONTOS 105 e 103"

T103e=T[104] "! Assume-se que o fluido sai no ponto 103 a temperatura do ponto 110"
pl03e=p[103]

x103e=x[103]

Call TPX(T103e;p103e;x103e:Q103e;h103e;v103e;s103e) "I Determinacédo das Propriedades do
ponto 103e"
T105e=T[102] "IAssume-se que o fluido sai no ponto105 a temperatura do ponto102"

p105e=p[105]

X[105]=x[104] "lsegue o mesmo trajeto do ponto 104"

x105e=x[105]

Call TPX(T105€;p105e;x105€:Q105€e;h105€e;v105e;s105e) "! Determinacédo das Propriedades do
ponto 105e"

{eta_trocador_sist_II=1} "! Eficiéncia do trocador de calor do Sistema II"

Call

SHX(eta_trocador_sist_II;m_dot [102];m_dot_[104];h[102];h[104];h105e;h103e:h[105];h[103];Q_dot_t
rocador_sist_Il') "! Célculo das entalpias dos pontos 105 e 103"

"PONTO 106"
h[106]=h[105] "! Processo isentélpico na vélvula de expanséo do Sistema II"
X[106]=x[105] "! Segue o mesmo trajeto do ponto 105"

"PONTO 112"

h[112]=h[110] "! Processo isentélpico do Sistema II"

X[112]=x[110] "! Mesmo trajeto do ponto 110"

Call PXH(p[112];x[112];h[112]:T[112];Q[112];v[112];s[112]) "! Propriedades do ponto 12"

"BALANGCOS DE MASSA DO SISTEMA 11 "
m_dot_[101]=m_dot_[102]
m_dot_[102]=m_dot_[103]
m_dot_[104]=m_dot_[105]
m_dot_[105]=m_dot_[106]
m_dot_[109]=m_dot_[110]
m_dot_[110]=m_dot _[111]
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m_dot_[111]=m_dot_[112]
m_dot_[112]=m_dot_[113]
m_dot_[113]=m_dot_[114]

" EQUACOES GOVERNANTES DE CADA COMPONENTE DO SISTEMA II"

" ABSORVEDOR DO SISTEMA II"

m_dot_[113]+m_dot_[106]=m_dot [101] "l Balanco de massa"
m_dot_[113]*x[113]+m_dot_[106]*x[106]=m_dot_[101]*x[101] "l Balan¢o de Concentrag&o”
0=Q_dot_absorvedor_sist_ll+m_dot_[113]*h[113]+m_dot_[106]*h[106]-m_dot_[101]*h[101] "l
Balanco de Energia"

" GERADOR DO SISTEMA II"

balm_sist_Il=m_dot _[108]+m_dot [103]-(m_dot_[107]+m_dot _[104]) "! Balanco de Massa"
bala_sist_Il=m_dot [108]*x[108]+m_dot_[103]*x[103]-(m_dot_[107]*x[107]+m_dot_[104]*x[104]) "l
Balan¢o de Concentragao”
0=Q_dot_gerador_sist_Il+m_dot_[103]*h[103]+m_dot_[108]*h[108]-m_dot_[107]*h[107]-
m_dot_[104]*h[104] "l Balanco de Energia"

" RETIFICADOR DO SISTEMA II"

m_dot_[107]=m_dot_[109]+m_dot _[108] "l Balango de Massa"
m_dot_[107]*x[107]=m_dot_[109]*x[109]+m_dot_[108]*x[108] "! Balanco de Concentracao"
0=Q_dot_retificador_sist_II+m_dot_[107]*h[107]-m_dot_[109]*h[109]-m_dot_[108]*h[108] "I Balanco
de Energia"

" CONDENSADOR DO SISTEMA II"
0=Q_dot_condensador_sist_II+m_dot _[109]*h[109]-m_dot _[110]*h[110] "! Balanco de Energia"

"EVAPORADOR DO SISTEMA 11"
{Q_dot_evap_sist_11=5*3,517} "ICapacidade de Refrigeracdoo de 60.000 Btu/h"
0=Q_dot_evap_sist_ll+m_dot_[112]*h[112]-m_dot [113]*h[113]

"BOMBA DO SISTEMA II"
0=-W_dot_bomba_sist_Il+m_dot_[101]*h[101]-m_dot_[102]*h[102] "I Balanco de Energia"

" ANALISE DO SISTEMA PELA 1° LEI DA TERMODINAMICA PARA O SISTEMA II"

COP_sist_II=ABS(Q_dot_evap_sist_II)/(ABS(W_dot_bomba_sist_I)+Q_dot_gerador_sist_II)
DELTA_E_sist_II=(Q_dot_gerador_sist_II+Q_dot_evap_sist_I[+ABS(W_dot_bomba_sist_II))-
(ABS(Q_dot_retificador_sist_II)+ABS(Q_dot_condensador_sist_II)+ABS(Q_dot_absorvedor_sist_I1))
EFICIENCIA_sist_lI=(COP_sist_ll/cop_ideal_sist_I1)*100
cop_ideal_sist_I1=((T[113]+273)*((T[104]+273)-(35+273)))/((T[104]+273)*((T[110]+273)-(T[113]+273)))

" QUANTIDADE DE ENERGIA DO VAPOR PARA ACIONAR O SISTEMA DE ABSORCAOQ"
{m_dot_vapor_absor¢do=20000} "! Vazao Massica de Vapor em Kg/h"
Q_dot_Entrada_Gerador_Sist_II=(m_dot_vapor_absor¢do/3600)*(h_20-h_17)

" GASTO MENSAL EM R$ COM LENHA"
{Custo_Médio_Lenha=42} "l Custo médio do m® em R$ de Lenha"
Gasto_Mensal_Lenha=(Consumo_Lenha)*22*Custo_Médio_Lenha "! Gasto Mensal de Lenha em R$"



