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RESUMO

Este trabalho apresenta uma analise de otimizag¢io termodindmica € econdmica do ciclo
de refrigeracdo com ejetor assistido por coletor solar, para ar-condicionado. O acoplamento
6timo entre a energia solar € a energia convencional ¢ estudado. Foram encontradas condi¢des
6timas de operagdo para o sistema. Procedimentos de otimizagdo do ejetor sio também
apresentados. A analise termoecondmica ¢ realizada através do método P, - P,. Para este método
encontrou-se uma relagdo entre a fragdo solar € a drea do coletor. A modelagdo do sistema €
apresentada em detalhes, considerando-se as equagdes da conservagdo de energia, quantidade de
movimento linear, equacdo da continuidade, equagdo de estado e as equagdes de acoplamento do
sistema solar e o mecanico. Sdo apresentados resultados de otimiza¢do termodinimica para o
R114 e resultados de otimizagio termoeconomica para a amonia. Uma andlise da sensibilidade
dos pardmetros sobre o desempenho e o retorno dos investimentos € também realizada,

procurando-se ressaltar as vantagens do ciclo.




ABSTRACT

The present work deals with the analysis of the jet nozzle cooling cycle assisted by solar
energy. Both, a thermodynamic and economic optimization are carried out, for R114 and
ammonia as working fluids. The optimization of the ejector is also focussed, for different values
of the relevant design parameters. The method P, - P, for economical optimization of solar energy
systems is used in order to find out the optimum collector area, which corresponds to the
maximum value of the life time cost saving. The numerical results are presented in terms of the

specific costs of the auxiliary energy, as well as the collector area.




CAPITULO 1
INTRODUCAO

Devido ao crescente preco da energia elétrica, novos sistemas de refrigeragdo estdo sendo
investigados. O uso de um sistema de refrigeragdo por compressio mecanica de vapores € o
modo mais utilizado atualmente para a produgdo de frio. Os quatro componentes basicos de um
sistema desse tipo sdo: compressor, condensador, valvula de expansdo e evaporador. Estes
componentes sdo acoplados em uma determinada ordem, originando um sistema fechado,

hermético ou unidade selada, com um fluido de trabalho denominado de fluido refrigerante.

O compressor tem a fungdo de elevar a pressdo do fluido refrigerante de um estado de
vapor superaquecido ou saturado a baixa pressdo. O vapor resultante, a alta pressdo, passa pelo
condensador, que é um trocador de calor, onde é resfriado e posteriormente condensado. O
liquido a alta pressdo, passa entdo pelo dispositivo de expansdo, onde sua pressdo € reduzida,
dando origem a uma mistura bifasica de liquido e vapor que é descarregada no evaporador, um
outro trocador de calor, onde o fluido refrigerante recebe energia do meio que se pretende

refrigerar e evapora, seguindo para 0 compressor.

A figura 1.1 mostra um esquema de um ciclo de refrigeragdo basico, juntamente com sua
representagio em um diagrama da pressdo versus entalpia. A linha 1 - 2 correspondente ao
processo de compressdo, que se supde ocorrer ao longo de uma linha isentrépica. A linha 3 - 4

corresponde a um processo isentalpico.

Os ciclos de refrigeragdo por compressio mecénica de vapores sdo muito eficientes do
ponto de vista termodinimico, especialmente na area de ar condicionado. Para comparar a
eficiéncia entre diferentes sistemas de refrigeracdo, um dos pardmetros utilizados normalmente € o
COP, coeficiente de desempenho (coeficiente de performance), que € a razdo entre o efeito
refrigerante € a energia fornecida ao sistema de refrigeragfo. Os valores do COP para os sistemas
de compressdo mecénica de vapores oscilam entre 1 e 3 na maioria dos sistemas utilizados.
Apesar dessa eficiéncia, o consumo de energia elétrica, principalmente pelos sistemas de

refrigeragdo de ar condicionado doméstico representam uma porcentagem respeitavel no total da




INTRODUCAO

energia elétrica consumida, que pode atingir ao 30% [25] do consumo residencial. Com as
alternativas do ciclo ejetor ou o ciclo de absorgdo essa participagdo no consumo total de energia
elétrica pode ser diminuida, se houver disponibilidade de utilizagdo de fontes térmicas alternativas,
a um custo inferior ao da energia elétrica. Essa fonte pode ser de origem solar, geotérmica ou

residual dos processos industriais.

(1;’:) Condensador

Valvula de Compressor

expansdo

Evaporador

y
p A
///
e

3 2

4 7 1
h

Figura 1.1 Ciclo de refrigeragdo por compressio e sua representagio

em um diagrama pressio - entalpia

O ciclo de absor¢do € similar em certos aspectos ao ciclo de compressdo de vapor. Um
ciclo de absor¢do ird operar com o condensador, o dispositivo de expansdo e o evaporador,
mostrados na figura 1.2, se o vapor de baixa pressdo do evaporador puder ser transformado em
vapor de alta pressdo antes de ser entregue ao condensador. O sistema de compressdo mecanica
de vapor usa um compressor para esta tarefa. O sistema de absor¢do primeiro absorve vapor de

baixa pressdo em um liquido absorvente apropriado. Incorporado no processo de absor¢do ha a
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conversdo de vapor em liquido. Desde que esse processo seja similar ao de condensagdo, o calor
precisa ser rejeitado durante o mesmo. O passo seguinte ¢ elevar a pressio do liquido com uma

bomba, e o passo final ¢ liberar o vapor do liquido absorvente por adicdo de calor.

O ciclo de compressdo de vapor ¢ descrito como ciclo operado a trabalho por que a
elevagdo da pressdo do refrigerante ¢ conseguida por um compres;)r que réquer trébéiho. O ciclo
de absorgdo, por outro lado, € referido como ciclo operado a calor porque a maior parte do
custo de operagdo ¢ associada com o fornecimento de calor que libera o vapor do liquido de alta
pressdo. Na verdade existe a necessidade de algum trabalho para acionar a bomba no ciclo de
absorgdo, mas a quantidade de trabalho para uma dada quantidade de refrigeragio ¢ minima

comparada com aquela que seria necessaria no ciclo de compressdo de vapor.

Vapor de

Compressao de vapor: Alta Pressdo

1. Compressor

Condensador

Absorcao:

1
I
1
Ab l
1. Absorve vapor em : Valvula de
1
1
[

liquido enguanto remove ~
expansao

calor

2. Eleva a presséao do
liquido com uma bomba Vapor de
3. Libera vapor por < Baixa Pressao
aplicagao de calor

Evaporador

Figura 1.2 Métodos para transformar vapor de baixa pressdo em vapor de
alta pressdo em um sistema de refrigeragdo

O ciclo de absor¢do basico ¢ mostrado na figura 1.3. O condensador e evaporador sdo
mostrados na figura 1.2, e a operagdo de compressdo € proporcionada pela montagem
apresentada na metade do diagrama a esquerda. O vapor de baixa pressdo do evaporador é
absorvido por uma solugdo liquida no absorvedor. Se esse processo fosse executado
adiabaticamente, a temperatura de solug@o iria subir e eventualmente a absor¢do de vapor poderia
cessar. Para garantir o processo de absor¢do o absorvedor é resfriado por agua ou ar, que
finalmente rejeita esse calor para a atmosfera. A bomba desloca o liquido da regido de baixa

pressdo do absorvedor, eleva a sua pressdo, e o entrega ao gerador. No gerador, calor de uma
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fonte de alta temperatura libera o vapor absorvido pela solugéo. A solugdo liquida retorna para o
absorvedor através de uma vélvula redutora de pressdo, cujo proposito é promover a queda de

i . . Eues ‘
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Figura 1.3 A unidade de absorgéo basica

Os sistemas de absor¢do passaram por muitos altos e baixos. Foi predecessor do sistema
de compressdo de vapor do século XIX e os sistemas agua - amonia tinham grande aplicagdo em
refrigeradores domésticos e grandes instalagdes industriais, como industrias quimicas e de
processos. O sistema Li Br - 4gua foi comercializado nos anos 40 ¢ 50 como resfriadores de 4dgua
para ar condicionado de grandes edificios. Eles eram energizados por vapor ou agua quente de
caldeiras a 6leo e a gas natural. Nos anos 70, a substitui¢io de combustdo direta de dleo e gas
natural afetou a aplicagdo de unidades de absor¢do, mas ao mesmo tempo abriu outras
oportunidades, como a utilizagdo de calor derivado de coletores solares para energizar unidades
de absor¢d@o. O uso de coletores solares € limitado porque neste tipo de ciclo termodindmico sdo
exigidas temperaturas minimas de entrada de 90 a 110 °C, que néo sdo facilmente alcan¢dveis com
paneis solares. Alem do sistema ser mais complexo, uma instalagdo solar de refrigera¢do de

absor¢do ¢ mais onerosa em comparagdo as maquinas normais de refrigeragio.

Uma outra tecnologia que ¢ estudada no presente trabalho € o ciclo de refrigeragdo com

ejetor. Este sistema ¢é bastante antigo e varias instalagdes de refrigeracdo a vapor desenvolvidas
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por Le Blanc e Parsons em 1901 foram construidas no inicio do século. Essas unidades operaram
continuamente por mais de vinte anos sem problemas de manuten¢do, segundo Spencer [48].
Contudo, apesar dessa vantagem, devida entre outros fatores ao pequeno numero de pegas
moveis no sistema, havia uma restricio severa com relagdo ao tamanho necessario da instalagdo.
o que tornou o sistema utilizavel somente nas fabricas e instalagdes comercias. Estudos realizados
no sentido de escolher os refrigerantes mais adequados para o ciclo de refrigeragdo com ejetor
sdo reportados em [12] e [27]. Esses estudos permitiram uma redugéo substancial no tamanho das
instalacdes, até o ponto de ser considerado um sistema alternativo para ar condicionado
principalmente para carros. A extensdo desses estudos para sistemas utilizando energia solar
como fonte disponivel de energia, foi realizada gradualmente, conforme as referencias 5,38, 54.
57. 59]. Mesmo com todas essas mudangas ¢ melhorias que ocorreram, o ciclo ndo ganhou
grande popularidade, principalmente por causa do rapido aumento no desempenho dos
compressores mecanicos e diminui¢do do custo de fabricagdo. Atualmente o ciclo volta a ser
estudado com mais detalhe, principalmente devido a novas demandas de produtos que atuam de
modo menos comprometedor ao meio ambiente. E também nesse contexto que se coloca o

presente trabalho.

O ciclo de refrigeragio com ejetor convencional e seu correspondente ciclo
termodinamico é esquematizado na figura 1.4 . Calor é trocado no gerador de vapor. sendo a
funcdo deste componente promover a vaporizagio do fluido refrigerante através da energia
fornecida pela fonte externa de calor. E constituido basicamente de um trocador de calor onde
parte do fluido refrigerante contido no sistema de refrigeragéio e em estado de subresfriamento (1)
sofre aquecimento até o estado de vapor superaquecido (2). Esse fluxo de massa ¢ designado de
fluxo primdrio de massa. A seguir o fluxo primario sofre uma expansdo (que normalmente ¢

considerada isentropica) em um bocal convergente - divergente no ejetor.

A baixa pressdo apOs a expansdo provoca sucgdo do vapor que vem do evaporador (3)
(chamada fluxo secundério). O fluxo resultante sofre uma desacelera¢do no difusor do ejetor (4).
¢ escoa entdo para o condensador. Apds rejeitar calor para o exterior, o liquido subresfriado
resultante (5) sofre uma subdivisdo em dois fluxos, um dos fluxos (fluxo primario) ¢ bombeado

isentropicamente até a pressdo do gerador (1), enquanto o outro fluxo (fluxo secunddrio) segue

i
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para um dispositivo de expansdo, onde ocorre uma expansdo isentdlpica até a pressio do

evaporador (6).

O andlise deste sistema de refrigeragdo foi efetuada por varios pesquisadores [5, 6, 8, 9,
12, 24, 25, 27, 30, 54, 57, 58, 60]. Eles mostraram que o desempenho de um sistema de
refrigeragdo com ejetor ¢ fortemente dependente do projeto do ejetor, do fluido refrigerante, e
das condigdes de operagdo. Fluidos como CFC 12, R114, resultam em um aumento significativo

no coeficiente de performance, especialmente o refrigerante R114, que é usado por Sokolov e

Hershgal [45]. Os fluidos CFC 11, CFC 13, CFC 22 resultam em redugfio no coeficiente de |

performance, quando sdo empregados nas mesmas condigdes.
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Figura 1.4 Ciclo de refrigeragdo com ejetor e sua representagdo em um diagrama pressio entalpia
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No presente trabalho, uma anlise do ciclo de refrigeragéo com ejetor € desenvolvido com
o objetivo de otimizar este ciclo, para ser utilizado num sistema de ar-condicionado, onde a fonte
de energia principal ¢ a energia solar. Para isto ¢é feita uma simulaggo termodindmica,
termoecondmica ¢ uma andlise de sensibilidade do sistema hibrido proposto por Sokolov e
Hershgal [47], o qual mostrou ser o mais eficiente. O programa computacional desenvolvido
permite obter as condigdes 6timas do funcionamento do sistema, assim como a otimiza¢do do
gjetor. Poucas publicagdes sobre a simulagdo de sistemas de refrigeragéo com ejetor encontram-se
disponiveis, e nfo se tem informagdo de analise termodindmica do ciclo. Os trabalhos publicados

anteriormente sobre o ciclo de refrigeraciio com ejetor s@o discutidos no capitulo 2.

O programa computacional aqui desenvolvido constitui-se em uma ferramenta para o
analise do ejetor, sendo util no projeto deste componente, que tem influéncia fundamental no
desempenho destes sistemas de refrigeragdo. Esta iniciativa de melhor compreender o
comportamento do ejetor é fundamental, principalmente quando se considera a necessidade de

substituicdo dos atuais fluidos refrigerantes.

A problematica da redugfio da camada de ozdnio da estratosfera, fez com que a industria
quimica mundial iniciasse uma corrida na busca de refrigerantes substitutos  aos
clorofluorcarbonos, principalmente depois de que a Organizagiio Meteorolégica Mundial (OMM)
informou que o buraco na camada de 0z6nio sobre a Antartica atingiu uma area recorde de duas
vezes a area da de Europa. O HCF 134-a foi durante algum tempo considerado o fluido mais
promissor para substituir o CFC 12, por apresentar carateristicas termodindmicas e termofisicas
semelhantes. Adicione-se a isto o fato do HFC 134-a nfo ser agressivo & camada de 0zdnio. No
entanto, a maneira de se quantificar o impacto de uma sustincia sobre o efeito estufa foi
modificada recentemente (IPCC 1990)'. Isto fez com que novas substincias, como por exemplo
os hidrocarbonetos puros, surgissem como candidatos & substitui¢do do CFC» 12, em detrimento

do HCF 134-a

A anilise do ciclo apresentada no presente trabalho ¢ limitada ao R114 e Amdnia. Todavia
o programa ¢ geral e pode portanto ser estendido a analise do ciclo para outros fluidos de

trabalho.

' Intergovernmental Panel on Climate Change
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Os sistemas de refrigeragdo com ejetor foram utilizados pela primeira vez no inicio de
1901 por Le Blanc na Franga e Parsons na Inglaterra, como ¢€ relatado em [ 1] e [48]. No entanto,
sua aplicagfio era bastante restrita uma vez que na época as bombas e os dispositivos de controle
eram primitivos. Isso trazia problemas com os processos de fabricagdo e controle. N&o obstante
estas deficiéncias, estes sistemas foram usados com éxito durante sua industrializagdo e alguns

destes sistemas operaram por mais de 20 anos.

Zhadem [60], realizou experimentos para o ciclo de refrigeragdo com ejetor. Para o
experimento fez uso como fluido de trabalho o R12. Foi montada uma bancada de testes, onde
foram testadas varias configuragdes para o ejetor, com o uso de um bocal de 3,6 mm de garganta
e difusores com relagfio de 4rea de 3,66 a 4,41. Zhadem recomenda o uso de 4ngulos no bocal e
difusor do ejetor no intervalo de 6 a 8°. A importdncia deste artigo ¢ basicamente para a
fabricagdio do ejetor, uma vez que ndo sdo fornecidos técnicas de modelagfo comparéveis as

apresentados em trabalhos atuais.

Deled et al. [14], apresentam o funcionamento do ciclo de refrigeragdo com ejetor,
acionados por um gerador de vapor, aquecido eletricamente. Os refrigerantes utilizados foram o
R11 e R12, sendo este ultimo o mais adequado para este sistema. E reportada uma eficiéncia de
0,16, para a temperatura de 5°C de evaporagdo e temperatura de 70°C no gerador. Também
observou-se a existéncia de uma pressdo de gerador 6tima , que produz um maximo coeficiente

de desempenho, que € conseguido com o uso de ejetores supersonicos.

Kakabeav [30], estudou o uso da energia solar com o ciclo de refrigeragdo com ejetor
para aplicagdes de condicionamento de ar. Na bancada experimental utilizou um coletor
parabolico cilindrico de 12 m’ de 4rea, produzindo vapor utilizivel entre 70-80°C, para
temperaturas de condensagdio e evaporagdo de 38 °C e 16°C respectivamente. Em todos os
sistemas testados foram conseguidos eficiéncias no intervalo de 20 a 30 %. Kakabeav também

observou que o sistema de refrigeragdo com ejetor € mais eficiente que o sistema de absorgéo
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quando € utilizada a energia solar. O fluido refrigerante utilizado foi o0 R12. Nio sdo relatados

procedimentos ou técnicas de modelagdo matematica.

Poliwoda [39], apresenta carateristicas estaticas e estudos similares para acionar o ciclo de
refrigeracdo com ejetor com energia solar. O fluido utilizado foi o R11. Procedimentos de calculo
para determinar o tamanho do bocal, corre¢bes da posi¢do 6tima do bocal, do tubo misturador,
6timo comprimento de tubo, etc., sio também apresentados. Poliwoda sugere um 4ngulo no
difusor do bocal de 10° e para o difusor do ejetor, um angulo de 7°. Segundo os resultados
obtidos, Poliwoda concluiu que o ciclo de refrigeragdo com ejetor nfio pode enconttar um lugar
no mercado da refrigeracdo padrdo, mas pode ser competitivo nos casos de temperatura de
evaporagdo alta, ampla disponibilidade de esfriamento de 4gua no condensador e disponibilidade
de calor a baixo custo. Valores de coeficientes de desempenho na faixa de 0,1 a 0,3 sdo

reportados, para temperaturas de evaporagdo de 0°C - 5 °C.

Munday e Bagster [37] estudaram o comportamento do sistema para um gas ideal. O
projeto do ejetor utilizado € basicamente o mesmo desenvolvido por Keenan et al. [32]. Os
resultados obtidos tem uma boa concorddncia com os resultados experimentais. N&o séo
reportados resultados para refrigerantes reais, sendo esta a maior limitagdo do modelo utilizado.
Cabe aqui ressaltar que o trabalho de Munday e Bagter, apesar de apresentar a limitagdo citada
anteriormente, foi importante porque ressalta o papel dos fluxos ( primério e secundério) para o
funcionamento do sistema. Também constata que existe uma onda de choque no ejetor que

influencia o comportamento do sistema como um todo.

Hammer [25] apresenta resultados para R11. O estudo foi feito para a capacidade de uma
tonelada de refrigeracdo. O modelo utilizado para o projeto do ejetor é o mesmo desenvolvido
por Elrod [17], onde se considera o fluido de trabalho como gés ideal, sendo esta a maior
limitagfio desse trabalho, ainda de que os resultados tem concordancias razoaveis com os dados
experimentais. Segundo Hammer, a baixa temperatura do vapor primario necessaria para operar o
sistema (aproximadamente 93,3 °C) sugere o uso de coletores solares para reduzir o custo
operacional do sistema. Esta fonte de energia barata compensaria os baixos coeficientes de

desempenho que caracterizam o ciclo de refrigeragdo com ejetor. Hammer alega que a escolha do
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fluido refrigerante € importante para o rendimento do sistema. S3o recomendados os

refrigerantes R11, R113 e R114.

Zeren et al. [57], fizeram a andlise econdmica comparativa entre os trés ciclos de
refrigera¢fio para ar condicionado quais sejam, ciclo de refrigera¢do Rankine de compressio, ciclo
de refrigerago por absorgéo e ciclo de refrigeragdo com ejetor que utilizam energia solar como
fonte de energia. Nessa andlise, a temperatura do condensador foi mantida fixa em 37,8°C e a
temperatura do coletor foi ajustada de modo que cada um dos ciclos apresentasse o maior
rendimento possivel. Os resultados para R12 mostraram que apesar do ciclo com ejetor
apresentar o menor custo de construgéo, esse ciclo tem maior custo por unidade de refrigeragéo.
Isso ocorre porque a eficiéncia total do ciclo de refrigeragdo com ejetor € o menor entre os trés
ciclos estudados, 0,15 para o ciclo com ejetor, 0,22 para o ciclo Rankine de compresséo, e 0,32
para o ciclo por absor¢@o. Desta andlise resulta a necessidade de fazer uso de coletores solares de
menor custo possivel. O trabalho de Zeren contém algumas limitagdes no enfoque. A principal
delas é que a modelacdo ndo oferece as condi¢Ges necessdrias para se otimizar o sistema. O
modelagdo ndo possibilita também que se encontre as carateristicas 6timas do ejetor, que permita

encontrar as melhores condi¢Ges de operagéo para o ciclo.

Zhadam e Shchetinina [59], testaram o ciclo de refrigeragio com ejetor para varios
fluidos. E aconselhado o uso de refrigerantes com alta temperatura critica tais como, R114, R142
e R318. Alem disso, sugerem uma temperatura do gerador de vapor 6tima em torno de 85°C,
para que se possa alcangar a maxima eficiéncia do ciclo. Esta temperatura pode ser facilmente
alcangada com coletores solares planos de baixo custo. No trabalho citado nfio séo apresentados

procedimentos de calculo para o ejetor. Os autores recomendam o R114 como fluido de trabalho.

Cho e Bong [10] por sua vez, mostraram que € viavel o ciclo de refrigeracdo com ejetor
para as condi¢des tropicais, quando se utiliza energia solar. Relatam que o funcionamento do
ciclo sofre uma deteriora¢do com o decréscimo da temperatura de evaporagéo € com 0 acréscimo
da temperatura de condensagdo. Ndo € mencionado o método empregado para o projeto do

ejetor, bem como um estudo de otimizag¢do do ciclo.

Huang et al. [27] desenvolveram uma andlise numérica para um sistema composto por um

gerador, regerador (aquecedor complementar), condensador, evaporador, pre-resfriador, bomba e
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o ejetor, fazendo uso do R113 como fluido de trabalho. Foi experimentalmente demostrada a
importancia do fluxo secundédrio no fendémeno da onda de choque e suas implicagdes no
funcionamento do ejetor. Identificou-se trés varidveis independentes para o projeto do sistema, as
quais sejam as temperaturas do gerador, condensador e evaporador. A temperatura de
condensa¢do depende das condigdes do clima. Huang et al., recomendam fazer uso de uma

temperatura de condensagdo superior a temperatura ambiente méaxima do local.

Cheng e Hsu [8], realizaram um estudo do ciclo com o uso de energia térmica em
temperaturas vizinhas a 93°C, para condicionamento de ar. Cheng e Hsu fazem uso da teoria
apresentada por Elrod [17], para o célculo do ejetor para vérios condigdes de operagdo. O estudo
inclui um anélise de sensibilidade. Também examinaram a influéncia da geometria do ejetor no
sistema. Fizeram estudos com varios refrigerantes , concluindo que os refrigerantes R11, R113 e
R114 sdo os mais adequados para o ciclo de refrigeragio com ejetor. No caso de Rll
encontraram coeficientes de desempenho de 0,3 para resfriamento e 1,3 para aquecimento, com
temperaturas de geragdo de 93,3°C, de condensagdo de 43,3°C e de evaporagdo de 10°C. Existem
algumas limitagdes no método utilizado por Cheng e Hsu no projeto do ejetor. A principal delas é
que as equagdes desenvolvidas sfio para um fluido ideal e que o algoritmo desenvolvido ndo

permite encontrar o ejetor 6timo para as condigdes dadas.

Murthy et al. [38], realizaram um estudo experimental no ciclo de refrigeragdo com
gjetor. Foi apresentado, como resultado de seu trabalho, uma serie de graficos do coeficiente de
desempenho em fun¢do da temperatura do gerador de vapor (boiler), e a temperatura de
evaporagdo. Foi montada uma bancada de testes para oito diferentes configuragdes do ejetor,
empregando cinco bocais e cinco difusores diferentes. O fluido de trabalho utilizado foio R11. Os
resultados de Murthy mostram que com temperaturas do gerador de vapor na faixa de 70 a 85°C,
facilmente conseguida com coletores solares e temperaturas de evaporagdo de -3 a 18°C, pode-se
obter coeficientes de desempenho entre 0,08 € 0,33. Murthy et al. ressaltam ainda a importancia
da configuragdo do ejetor. Didmetros maiores na regido de mistura do ejetor sdo necessarios para
temperaturas baixas no do evaporador. Também foi observado que para uma geometria dada do
ejetor, existe uma pressdo 6tima de saida do ejetor que nos permite obter um méximo coeficiente

de desempenho.

11
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Mais recentemente Sokolov e Hershgal [42], realizaram o mais completo estudo sobre o
ciclo de refrigeragdo com ejetor. Com o objetivo de melhorar o coeficiente de desempenho do
sistema, foram feitas algumas modificagdes no ciclo ejetor e acrescentados alguns componentes.
Segundo esses autores, o incremento do coeficiente de desempenho desejado para o ciclo pode
ser conseguido basicamente por dois feitos diferentes ou alguma combinagéo entre eles. A
primeira modifica¢do estudada foi a introdugéo de um booster (compressor auxiliar) entre o ejetor

e o evaporador. Esta modificagdo apresentou trés desvantagens:

1) Problemas no sistema, tais como o controle adequado da pressdo de entrada no ejetor ¢ a
correspondente vazdo, isto por estar o booster e o ¢jetor em série.

2) Mistura do refrigerante com o 6leo no ejetor, o que afeta o funcionamento, a suavidade e
limpeza do ejetor.

3) Carga extra no condensador devido ao vapor superaquecido do refrigerante gerado pelo

booster representa uma carga extra no condensador.

A segunda modificagdo foi desenvolvida para vencer as desvantagens encontradas no
primeiro caso. Este ciclo é composto de dois sub-ciclos: O ciclo de compresséo € o ciclo ejetor. O
componente comum entre eles é o intercooler (um trocador de calor e massa). Sokolov e

Hershgal ressaltam duas vantagens neste ciclo hibrido de energia mecénica ¢ térmica, a saber:

1) O sistema permite que as varidveis do processo sejam adequadamente controladas.
2) O fluido refrigerante que entra no ejetor ndo contem 6leo, uma vez que o booster ndo se

encontra em série com o ejetor.

S3o feitas comparagdes destes ciclos com o ciclo ideal. Sokolov e Hershgal relatam que
para temperaturas de evaporagdo, condensagio e geragdo de -8°C, 30°C e 86°C respectivamente e
para uma capacidade de refrigeragio de 1000 W, foram calculados valores de coeficientes de
desempenho de 1,087, 0,252, e 0,767 para um ciclo ideal, ciclo real, ¢ para ciclo hibrido
respectivamente. Esses autores ressaltam também a importéncia da escolha do fluido refrigerante.
Segundo os célculos feitos, o fluido R114 demostrou ser o mais adequado para esse ciclo.

Recomendam ainda que o sistema deve operar proximo das condi¢des Otimas, para se conseguir
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elevados coeficientes de desempenho e com isto reduzir os custos elevados inerentes a operagio

destes sistemas.

Sokolov ¢ Hershgal [43], descrevem o procedimento que poderia facilitar o projeto,
controle e otimizagdo do sistema. Especial aten¢do é dedicada ao projeto do ejetor, onde se faz
uso do método desenvolvido por Keenan et al. [32], com as modifica¢Ges feitas para um gas real.
Cabe aqui ressaltar que o trabalho de Sokolov e Hershgal, apesar de ndo apresentar explicacdes
detalhadas no projeto do ejetor, foi de grande importincia para a realizagdo deste trabatho, pois
constituiu-se na principal referencia bibliografica para desenvolver um algoritmo numérico para
otimizar o ejetor. Nesse trabalho Sokolov e Hershgal falam da importincia de um ponto de
operagdo do sistema, que € escolhido com a adogio de diferentes valores para a varidvel o (razdo
entre o fluxo de massa secundério e o fluxo de massa primario). A escolha de um valor para ®
deve contribuir na estrutura, tamanho e economia do sistema. Foi também mostrado que o ejetor
otimo depende da escolha deste ® . Se  é conhecido, o ejetor 6timo pode ser calculado e
portanto os valores da pressdo e temperatura na saida do ejetor. Ndo € apresentado nenhum
método de calculo para a escolha do valor de ®, sendo esta uma limitagdo do artigo apresentado

pelos autores.

Posteriormente Sokolov ¢ Hershgal [44] validaram seu modelo, através da comparagdo
com resultados experimentais obtidos de uma bancada de ciclo hibrido composto por dois
ejetores. Estes ejetores sdo testados separadamente. Foram realizados duas experi€éncias com dois
diferentes ejetores. Para um dos ejetores foram utilizadas temperaturas de geragdo de 93,3°C,
evaporagdo de 8,8 °C e uma poténcia mecanica (booster ¢ bomba) de 431 W. Com isto se
conseguiu obter uma temperatura de condensagdo de 53,5°C, um coeficiente de desempenho de
0,417 e uma carga de refrigeragio de 2930 W (210000 Btu h"' ). Com o outro ejetor foram
utilizadas as mesmas temperaturas de geragdo e evaporagdo do primeiro caso € uma poténcia
mecanica de 229 W, obteve-se neste caso uma temperatura de condensagdo de 56,7°C, um
coeficiente de desempenho de 0,321 e uma carga de refrigeragio de 2051 W (~ 7000 Btu h' ).
Segundo os resultados obtidos, esses autores relatam que ¢ necessario menos que 500 W para
gerar aproximadamente 3000 W de poténcia para ar acondicionado, em outras palavras, uma alta
eficiencia do uso da energia mecénica. Ainda enfatizam que o sistema proporciona

condicionamento de ar assistido durante o ano todo e que o sistema representa um competidor de
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mercado com o tradicional sistema de refrigeragdo por compressdo mecéanica, na circunstancia de

disponibilidade de uma geragdo de calor de baixo custo.

Sokolov e Hershgal [45], desenvolveram ainda um modelo de calculo para o sistema
hibrido. Nesse sistema ndo s@o considerados o atrito e as perdas de calor no ejetor. Estas
hipéteses limitam o célculo a um ejetor idealizado. O grau de aproxima¢do de um ejetor real para
um ideal depende muito da habilidade e conhecimento do projetista € também do processo de
fabricacdo. Os autores concluiram que o projeto depende de quatro varidveis que o definem
totalmente. Estas sfo, as temperaturas de geragfo, evaporagdo, condensagdo e o coeficiente de
desempenho do booster. Sdo apresentados varios graficos do coeficiente de desempenho do
sistema em fung@o da temperatura do intercooler, para temperaturas de geragdo de 80°C, 90°C e
100°C, de condensagio de 40°C, 50°C, 60°C e 70°C e temperatura de evaporagdo para todos os
casos igual a 5°C. Foi apresentado também um grafico do coeficiente de desempenho do booster
em func¢io da diferenga das temperaturas do intercooler e do evaporador. Este grafico representa
a interface booster-intercooler, ou seja, a relagdo entre os ciclos de compressdo do booster € o

ciclo ejetor.

Para a modelagio e simulacdo dos ciclos analisados nesta dissertagdo, foi fundamental o
trabalho desenvolvido por Sokolov e Hershgal [45]. As analises feitas foram repetidas, conferidas
e melhoradas reproduzindo os dados desses autores a garantindo a confiabilidade do algoritmo

para os casos analisados.

Sokolov e Hershgal [46] publicaram em 1993 um outro trabalho, propondo-se também
analisar o ciclo de refrigeragdo com ejetor para ar-condicionado, desta vez utilizando como fonte
de energia térmica a energia solar. Foram estudadas as condi¢Ses 6timas de acoplamento entre a
produgio de energia vinda dos coletores solares e o ciclo de refrigeragdo. Estas condi¢Bes Gtimas
de operagio asseguram uma eficiéncia maxima do sistema. Também sfo apresentados
comparagdes com o ciclo ideal que opera com energia solar. A discrepancia de resultados
encontrados nestes sistemas foi de 20-30 %. A principal contribui¢do desses autores nesse
trabalho, foi o desenvolvimento de algumas equagBes que permitem expressar o rendimento do
sistema em funcfio das temperaturas de evaporagdo, condensagfo e estagnagfo do coletor. Esta
tiltima carateriza a qualidade do coletor, o que permite fazer uma escolha de varios tipos de

coletores. Altas temperaturas de estagnacio correspondem a altas temperaturas de geragdo, mas
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a um custo de area de coletor maior. Para maximizar o rendimento do sistema adotou-se como
Unica varidvel, a temperatura de geragdo. O método numérico usado pelos autores ndo é
apresentado. Os autores informam que o sistema exibe baixa eficiéncia térmica, o que demanda
uma grande area de coletores, assim como grande quantidade de calor circulando pelo sistema.
Esta desvantagem poderia ser contornada, fazendo-se uso de coletores concentradores, no
sentido de se conseguir temperaturas mais altas. A temperatura no gerador porem ¢ limitada, pois

os refrigerantes tendem a perder sua estabilidade acima de suas temperaturas criticas.

Uma outra contribuigdo importante, apresentada também por Sokolov e Hershgal [47], foi
o estudo de um sistema hibrido, semelhante ao reportado em [45]. Para fonte de geragfo térmica
solar. Cabe aqui ressaltar que o trabalho desses autores, apesar de nfo apresentar informago
detalhada do sistema estudado, foi de grande importéncia para a realizagdo deste trabalho, pois
constitui-se na principal referencia bibliografica. Séo apresentados gréaficos para a temperatura de
geracdo, eficiéncia total do sistema, coeficiente de desempenho térmico do sistema e da eficiéncia
do coletor no sistema, todos eles para diferentes temperaturas de estagnagdo. No trabalho dos
autores nio € feita uma analise econdmica, como também ndo € relatada informagdo sobre o
método numérico empregado. Foi utilizado como ﬂﬁido de trabalho o R114, a exemplo de todos

os sistemas estudados por eles.



CAPITULO 3
O EJETOR

3.1 INTRODUCAO

O coragdo do ciclo de refrigeragdo com ejetor é logicamente o ejetor. Varias teorias foram
desenvolvidas para a modelag@io do célculo e funcionamento do ejetor. Contudo todas elas t€m
como base dois modelos, um apresentado por Keenan et al. [32] e outro por Zerem et al. [57]. O
modelo mais completo foi desenvolvido pelo primeiro, sendo este o mais utilizado na literatura
encontrada, o qual serd empregado neste trabalho com as modifica¢Oes necessarias para um fluido

real.
3.2 TEORIA DE KEENAN

Um estudo muito importante sobre a modelagfo e funcionamento do ejetor foi realizado
por Keenan et al. [31] e [32]. Na introdugdo do trabalho os autores estabelecem como objetivo
estudar o desempenho do ejetor, supondo-se que a mistura do vapor primdrio e do vapor
secund4rio ocorre numa primeira condicdio a pressdo constante e numa segunda condi¢do com
drea constante. Explica-se que outras hipdteses para a mistura sdo possiveis, mas que tornam a
analise complicada. Os resultados previstos pela teoria sdo comparados com alguns experimentos
" realizados com ar. A andlise empregada pelos autores foi feita para um ejetor, como ¢

esquematizado na figura 3.1.

As equagdes da energia, continuidade, quantidade de movimento linear, e relagSes para
gés perfeito sdo escritas na forma genérica entre duas segbes a ¢ b, que sdo apresentadas a

seguir.
(i) equagfio da quantidade de movimento linear

>(MV) - X(MV), + (P, - PB)A, = 0 3.1)
(ii) equagdo de energia

Z[M(h + —\;—zﬂ - Z[M(h + —\;—2)} =0 (3.2)
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(il ) equagdo da continuidade
VA VA
25 - =) - =

(iv ) relagdes para gés perfeito

Pvo = RT (3.4)
h = ¢, T (3.5)

onde P ¢ pressdo, V a velocidade do fluido, v volume especifico do fluido, h a entalpiae M ¢é a

taxa massica ou fluxo de massa (pVA).

Fluxo
Primario

Difusor Regido de Mistura ; Fluxo
Secundario

Figura 3.1 Esquema do ejetor

A hipdtese de mistura que ocorre a pressdo constante € a primeira a ser adotada fazendo-

se a se¢do a coincidir com a se¢do X e a se¢do b coincidir com a segéo 1 da figura 3.1. Usando as
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relagdes anteriores € calculado o numero de Mach na se¢fio 1. A andlise do escoamento foi feita
para os dois regimes de velocidade possiveis na entrada do difusor do ejetor. No caso da a
velocidade ser subsoOnica na entrada do difusor, supde-se que o processo ¢ adiabatico reversivel.
Deste modo pode-se calcular as propriedades na saida do difusor. Se a velocidade for supersdnica
antes da entrada do difusor, tem-se novamente dois casos: Pode ocorrer uma onda de choque
entre os pontos 1 e 2 ¢ o0 escoamento tornar-se subsonico na entrada do difusor. O processo de
desacelerag@o do escoamento subsdnico no difusor até as condigdes na saida € considerado como
reversivel e isoentropico. Se o escoamento na entrada do difusor for supersonico, utiliza-se

métodos validos experimentalmente para calculo das propriedades na saida do difusor.

Na analise da hipotese de mistura ocorrendo com area constante, faz-se as se¢des a igual
a se¢do 1 e a seg¢@o b igual a se¢do 2. Em fun¢do das quantidades ja conhecidas é possivel obter-
se uma equagdo do segundo grau para o numero de Mach na se¢do 2. As raizes dessa equagdo (se

forem reais) representam os estados antes e depois da onda de choque.

Os resultados qualitativos para diferentes valores A, / Ay (razdo entre as areas da se¢@o 2
¢ a se¢do x) e P,/ P estdo apresentadas na figura 3.2. A andlise se inicia pelo caso de mistura a
pressdo constante (linha cheia da figura 3.2). No ponto A (o = 0)' ndo existe fluxo secundario de
massa. podendo-se considerar que a area A, seja igual a drea A; (Ax = Ay , A = 0).
Aumentando-se A« ( Ax = Agx T Aux ) através de Aey ( Ay permanece constante ) a pressdao na
secdio 1 pode ser baixada o suficiente para que se tenha um escoamento supersonico do fluxo de
massa secundario na se¢@o X, quando esse expande-se de P, até P,. Isso ocorre porque o fluxo de
massa principal normalmente sai do bocal num escoamento divergente em dire¢do a segdo 1.
fazendo com que o fluxo secundéario de massa escoe até a se¢do 1 por uma regido analoga a um
bocal convergente. Essa situagdo esta apresentada no trecho A-B. Aumentando-se continuamente
a drea A.. a velocidade do escoamento do fluxo secundario da massa na se¢do x diminui até
atingir o limite sdnico ( ponto B ). A partir desse ponto, a velocidade na se¢do x ¢ subsdnica.
Finalmente. quando a drea A tende ao infinito chega-se até o ponto C. Neste ponto as pressoes
tem o mesmo valor, ou seja: P, = P, = P, = P,. Conforme o escoamento dirige-se do ponto B ao
ponto C. observa-se que ® passa por um maximo. Isso decorre das influencias antagonicas de

aumento de area para o fluxo secundéario de massa e da diminui¢do da diferenga entre Py ¢ P..
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causando uma diminuicdo na velocidade. A velocidade da mistura na se¢do 1 pode ser
supersonica ainda que a velocidade do fluxo secundario seja subsonica. Isso € possivel porque a
velocidade de entrada do fluxo primario é maior que a velocidade do fluxo secundério. O ponto
correspondente a essa situagdo esta indicado na figura 3.2 M; = M, = 1. Supondo que a
velocidade seja supersonica na se¢do 1, pode ocorrer uma onda de choque entre a seg¢o 1 e 2
com o correspondente aumento na pressdo. A curva de P, / P, corresponde a essa situagdo depois
do choque e esta representada na figura 3.2, com o titulo pressdo estitica apos do choque. A
curva pressio de estagnac¢io apOs mistura mostra a razdo P; /P, ou seja, a pressdo apos a
desaceleragiio considerada reversivel e isoentropica até P; onde a velocidade ¢ zero. O ponto A
representa um processo de desaceleragfio adiabatica e reversivel de fluxo primario de massa desde
a se¢do x as condigdes de estagnagdo na seg¢do 3. Como o processo de mistura ocorre a pressao
constante, P; ¢ igual a P,. A curva pressio de estagnac¢io apos choque representa como o titulo
indica a pressdo de estagnagdo apds o choque. A pressdo de estagnagdo apos o choque ¢ menor
que a pressdo de estagnagdo apds a mistura devido a irreversibilidade do choque. As curvas
tracejadas representam os valores da pressdo estatica P, / P, para o processo de mistura com area
constante. Agora entre a regido X e 1 ndo existe mais, sobrando somente a regido compreendida
entre as se¢des 1 e 2 e 2 e 3. Analisando inicialmente a regido entre as se¢des 1 e 2, os pontos na
curva tracejada entre A e G representam situagdes sem onda de choque nessa regido, enquanto a
curva tracejada entre os pontos H e F, a situagdo oposta. Os pontos A, F e E representam
novamente a situacdo onde somente o fluxo primario estd presente e as curvas tracejadas acima
delas representam as respectivas pressdes de estagnagdo com o sem choque ( indicadas por
pressio de estagnagiio apos choque e pressio de estagnaciio apds mistura respectivamente).
Os pontos G, H, e J também representam situagdes onde ndo ha fluxo de massa secundario
porque nesse caso P € igual a P.. Analisando os pontos G e J onde também existe somente o
fluxo primario, pode-se ver que eles ndo sdo fisicamente possiveis porque ambos 0s casos no
escoamento entre as se¢des 1 e 3 ocorre um aumento de pressdo ( da pressdo P, até a pressdo Ps
de estagnagdio ) com entalpia constante. Para isso ocorrer, a entropia deve diminuir ¢ portanto
esse processo ndo pode ocorrer por violar a segunda lei da termodinamica. Com rela¢do ao ponto

H. a Unica maneira de atingi-lo seria a ocorréncia de uma onda de choque apds a expansdo do

" » ¢ a razdo de fluxo de massa secundario ao primario
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fluxo primério a partir do seu bocal de entrada, o que parece se confirmar tendo em vista a

proximidade da razdo P, / P. do ponto H de alguns dados experimentais disponiveis na literatura.

PP,

Mistura a pressdo constante S
Mistura com area constante
J
A
'~ BN - PP,
L mistura
® reversivel
- - M,=0
Pressao de
" — -estagnacgao
apos mistura
Pressao de
estagnagéao
apos choque
" g
D N,
H e p—
% «=1 Pressao estatica
-~ — e -e' __ apbdschoque
F M,"=1 v. 7% :
= M,"<1 =1
A—>®
o 477 - ==
C 2 = I
M,=M,>1
M1=M2=1 ‘— qu<1
A
M,">1 M"=1 B M,>1
. e B
A o3 M,">1
M,">1 ey
K Pressao estatica
! M,"<1 apos mistura
G 4
®

Figura 3.2 Resultados qualitativos para P,/ P. em fungéo de o [32]

Os primeiros testes experimentais foram feitos com ejetores que tinham area de mistura

constante. A extremidade de saida do bocal coincidiu com a entrada da se¢do de mistura ( figura

3.2). O didmetro da segdio Ay na saida do bocal foi feito assumindo-se que o valor da pressdo na

saida igual a P,. Esse é um fator que sempre influenciara na diferen¢a entre os resultados

experimentais obtidos e os valores tedricos calculados quando Py for diferente de P.. Nao foi

usado difusor. As relacdes de area A, / A, testadas variaram de 4 até 100 e as relagdes de

pressdo P, / P variaram de 11.24 a 200. A dimensdo L foi escolhida de modo a obter o maior
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valor de P, ( pressdo estatica ) possivel. Os resultados dos testes mostraram que os valores de P,
medidos variam na faixa de 93 a 99 por cento dos valores calculados. A medida se alcanga o
aproximamos o valor maximo de o calculado, a diferencia percentual aumenta, especialmente nos

casos em que a area A, € muito menor que a area Agy.

Em ejetores pequenos, se a espessura da parede do bocal for da ordem da area A.,, o
fluxo secundério de massa serd menor que o previsto pela teoria ( onde a espessura do bocal é
zero ). Mudangas na pressdo P, foram analisadas a partir de fotografias ( Az / Ak =4 e P,/ P, =
11.24 ) onde o bocal utilizado era somente convergente. As fotografias foram feitas para
diferentes razdes entre P, e P.. Elas mostram que quando P, / P. aumenta de 1,2 para 2,38, ocorre
um choque transversal devido a presenga de uma pequena camada limite mas o fica constante e
igual a 0,057. Subindo-se a razdo P, / P, para 2,84, a onda de choque avanga até a entrada do
fluxo de massa secundério e ®» diminui para 0,052. Quando P, / P, atinge 3,12, a onda de choque

passa a entrada do fluxo secundario de massa a desaparece na regiéo subsonica.

Nos testes dos ejetores com a hipotese de mistura a pressdo constante, a principal
dificuldade encontrada foi a escolha adequada do formato do ejetor entra as segdes X e 1. Por isso
¢ dificil fazer-se uma andlise comparativa entre os resultados experimentais € os resultados
obtidos teoricamente. A expectativa é que quando mais distante o bocal estiver da se¢do 1 ¢
quando maior for o fluxo secundario de massa, melhor serd a concorddncia entre a teoria ¢ 0s

dados experimentais.

Testando-se uma secdo conica de 4° de inclinagdo e y / D = 6 ( razdo entre a distancia da
saida do bocal até a drea A, e o didmetro da se¢do ) obtém-se valores de @ proximos ao valores
maximos calculados usando-se a hipotese de mistura com érea constante. Afastando-se o bocal
mais um pouco. ou seja y / D = 8 obtém-se valores de ® aproximadamente vinte por cento
maiores que os valores maximos calculados pela teoria. Segundo os autores, isso mostra a

inadequagdo da hipdtese assumida no processo.

Com relagdo ao comprimento da regido de mistura, essa depende do fluxo que entra na
secdo 1. Se o escoamento for subsonico, o tubo deve promover a melhor mistura possivel. Uma

estimativa desse comprimento é aproximadamente entre sete e oito vezes o didmetro da se¢do de
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mistura. No caso de escoamento supersonico, essa estimativa foi feita com base na variacdo da
pressdo estatica entre as se¢des 1 e 2. Os dados experimentais mostram que existe um

comprimento adequado que maximiza P; e a0 mesmo tempo o.

O ultimo parametro analisado, refere-se a posi¢do do bocal em relagdo as diferentes
entradas do vapor secundario. A figura 3.3 ilustra os resultados obtidos. A conclusdo que pode
ser tirada a partir desse grafico. O bocal deve ser instalado a uma certa distancia da se¢do 1 e que
existem pontos 6timos de instalagdo para o bocal de formas a maximizar o. Segundo Keenan et
al., esse efeito ocorre porque o fluxo primério de massa que inicialmente sai divergente do bocal
pode apresentar contragdes. Se uma dessas contragdes coincidir com a se¢do 1 teremos um
maximo o, pois o fluxo de massa secundario ¢ facilitado. Os grandes picos associados com a
entrada cOnica de quatro graus parecem estar associados ao escoamento supersonico do vapor

secundario.

012 —  PJP, =200 I N S -
AJA, =25 ‘
~ Simbolo Embocadwa
‘ 'Arredondado 2 )
O30 = conico (20°)
° Paralelo .
1 . conico (4°) T
OBt
8 . . ,"‘. .. ° . S N —
o LT eeg
g Boa e ™ ' .
é 0.08————— S —652e —f
E L[]
R . e
e .
®
0.02
0
0 2 4 6 8 10

Posigao do bocal - y/D

Figura 3.3 Variagdo de o com a posigdo do tipo de bocal [32]
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3.3 TEORIA DE ZEREN

A metodologia de calculo de Zeren et al. [57] é diferente da usada por Keenan. Nos
esquemas do ejetor apresentados no trabalho dos autores, o escoamento do fluxo primario de
massa entra diretamente na segdo de mistura. A regido entre as se¢des Ay e A; da figura 3.1 é
ocupada pelo corpo do bocal. Seu projeto do ejetor procura levar em conta o atrito existente na
regido de mistura, usando a correlagdo de Blasius® para computar o coeficiente de atrito. O
calculo dos pardmetros do ejetor ¢ constituido de duas iteragdes. Na primeira iteragdo considera-

se as seguintes hipoteses:

P, A. V, D, V. h,
T, D. d, P, d, s,
P, P. P, A, h, P,
Teo hg S, 8,

Figura 3.4 Esquema do ejetor usado por Zeren et al.

[ul][u2][u3]
i) O processo de expansdo no bocal ¢ isentropico e adiabatico.

ii) A perda de carga na se¢do de mistura é desconsiderada.

iii) O processo de expansdo no difusor também ¢ considerado isentropico.

iv) Supde-se que a mistura seja de vapor saturado seco (x = 1) na entrada do difusor.

v) Os fluxos primario e secundario entram no ejetor no estado de vapor saturado seco (x=1)
(Zerem et al. garantiram a saturagfo do fluxo primario de massa usando um reservatdrio entre
o coletor e o entrada do fluxo primario da massa no ejetor).

vi) O fluxo secundario de massa M. é conhecido.

? Veja referencia [28]

23
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Além dessas hipoteses, nas duas iteragdes supde-se que a pressdo na se¢do 1 € igual a
pressdo na entrada do fluxo secundario de massa e que a pressdo P; na saida do difusor €

conhecida. A velocidade do escoamento na se¢do 3 € nula.

A seqiiéncia de calculo pode ser resumida como segue (as incognitas em cada se¢do do

ejetor estdo indicadas na figura 3.4).

3.3.1 PRIMEIRA ITERACAO

a) Determinagdo das propriedades do fluxo de massa (primario e secunddrio) na se¢do 0. Dados

Pyo, Teos Peos € Teo determina-se os valores de hgo, Seo, € heo @ partir de dados conhecidos.

b) Calcula-se h, na segdo 1 através de sy € a pressdo P, = P, conhecidos. A velocidade V, na

secdo € calculada através da equagdo de energia, resultando,

v, = \/Q(hgo- h(s=s,.P=P,)] (3.6)

¢) A velocidade na entrada do difusor ¢ computada através da equacdo da energia, resultando:

vV, = +2(h,- h,) (3.7)

m

A entalpia hy, é calculada sabendo-se que a pressdo Py, € igual a pressdo Py e que o titulo
da mistura na se¢fio 2 € unitario. A entalpia h; ¢ determinada a partir do valor da entropia s; = s; ¢

da pressdo Ps, que é uma informagdo de entrada do projeto do ejetor.

d) O valor da entalpia h; ¢ recalculado fazendo-se um balango de energia entre as se¢des 0 ¢ 3
como segue.

M,h, + M,h, = M, h, (3.8)

co

Onde os valores de M, hy, € he, sdo conhecidos. A relagdo entre M. € M, vem da equagdo

da quantidade de movimento (nessa itera¢do ndo ha atrito) e da equagdo da continuidade.

i) Equagdo da quantidade de movimento linear

M.V, +M,V, —F+(P, = P))A, -M_V, =0 (3.9)

m m
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ii) Equacdo da continuidade

M, +M,=M, (3.10)
de onde pode-se obter:
M Mm Vm M 3 1
= +
e Vg m ( . 1)
Mm Vm
M, =- Y (3.12)

a substitui¢io de M. e M, na equagdo da quantidade de movimento resulta finalmente em:

VIH ( VH'I \
mzh@V-H%U—Q7J (3.13)

e) Do balango de energia entre as se¢des 2 e 3, tem-se,

h.=h Va 3.14
=h, - (3.14)
Outras propriedades, por exemplo a entropia sm da mistura na se¢do X podem ser

determinadas através da pressdo P, = P, e h,, agora conhecidos.

O fluxo de massa primario pode ser computado usando-se as equagdes da quantidade de

movimento e continuidade, resultando

]

1
Y (3.15)

(
M M =M
Me =M =M =M V)

onde:

M e 3.16)
" 1=V, /V, s
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3.3.2 SEGUNDA ITERACAO

Na segunda iterag¢do, introduz-se o efeito do atrito no escoamento da mistura entre as

se¢des 1 e 2. O procedimento € como segue:

a) Inicialmente calcula-se o nimero de Reynolds na se¢do 2.

R M, 3.17
g =
" TCDITI H[T] ( . )
b) O coeficiente de atrito € calculado pela equacdo de Blasius como segue:

C; =0.079Re ¥ (3.18)
¢) Compute-se entdo a forga de atrito dada por:

F_2CfLMme 218

————Dm (3.19)

d) A pressdo Py, € recalculada como segue:
Po=P T 3.20)
| Am ( L

Conhecendo-se o novo valor da pressdo P, e h, da iteracdo anterior, pode-se entdo
calcular o valor da entropia s,. Conhecendo-se P; e s3 = sy, precede-se o célculo do novo valor da
enthalpia h;. A seguir faz-se o novo calculo do valor de M, usando-se a equagdo da energia entre

as secoes 2 e 3.

Da equagio da quantidade de movimento, calcula-se mais uma vez o fluxo primario da
massa e finalmente todas as dimensdes (A, A,, Am D, Di, Dn € L) do ejetor. Além do valor das
dreas Ag, Aex, € Am, Zerem et al. propde o calculo de 4rea minima do bocal de modo a maximizar

o fluxo primario de massa.

Esse calculo ¢ feito minimizando-se a equagdo da continuidade aplicada entre a se¢do 0 ¢

a se¢do t escrita na seguinte forma:

A‘ B U(\St:Sgo’Pl) (3 ’\1)

M:—' \/2[111_,“ —h[(Sx::‘;O‘P‘)]
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3.4 MODELO TEORICO PROPOSTO

O projeto do ejetor normalmente ¢ feito a partir do conhecimento de Py, Pe, Py Ag, Aex €
o, assume-se também que os fluxos primario e secundario estdo na condi¢do de vapor saturado
seco. Seu desempenho depende muito das suas caracteristicas construtivas, especialmente dos

aspectos referentes a precisdo dimensional e ao acabamento superficial

3.4.1 CALCULO DO EJETOR

A modalidade aqui apresenta ¢ a modificagdo do modelo de Keenan et al. Esta
modificacdo foi utilizada por Sokolov e Hershgal [42] para o caso de gases reais. As equagdes
que regem a dindmica do ejetor foram estudadas pelos primeiros, onde as equagdes foram
particularizadas para gés ideal. No caso de gases reais torna-se necessaria a utilizagdo de tabelas
ou equagdes das propriedades termodinamicas, sendo necessario o uso de métodos que facilitem a

solugdo das equagdes envolvidas.
As hipéteses simplificativas admitidas para o desenvolvimento da analise sdo as seguintes:

i) O escoamento do fluido ¢ unidimensional.

ii) Efeitos de atrito sdo desconsiderados.

iii) O processo € admitido isentropico, exceto na onda de choque.

iv) Os escoamentos de massa (primario e secundario) partem da condi¢do de estagnac@o.
v) O fluxo resultante na saida do ejetor se encontra nas condigdes de estagnagdo.

vi) A pressdo permanece inalterada na se¢do de mistura dos dois fluxos.

As primeiras hipoteses podem ser relaxadas sem um grande efeito nos resultados obtidos.
A (ltima hipotese representa uma das condigdes propostas por Keenan et al.. sendo necessaria

para permitir que o desempenho do ejetor seja calculado.

O procedimento inicia-se pela estimativa de um valor para Py (veja figura 3.1), admitindo-
se também que o processo de expansdo dos dois escoamentos até a se¢do X ocorra
isentropicamente. Com estas hipoteses tem-se,

8 =8 (3.22)

Seo = Sex (3.23)
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Como a pressdo Py na se¢do x é conhecida (valor inicial arbitrado), o estado de ambos
escoamentos ficam determinados. Aplicando a equagdo de energia entre os pontos anteriores,

pode-se calcular as velocidades como segue,

V,. =2(h,, — by, (3.24)

v, =2(h, ~ D) (3.25)

Conhecendo-se as areas e as velocidades pode-se calcular os fluxos de massas como
segue

\% (3.26)

2x pgx gx

M, =A

Me = Acx Pex v

ex

(3.27)

A seguir, determina-se as condigdes de fluxo resultante no final da se¢do de mistura,
depois que os dois fluxos tomam lugar. As propriedades termodindmicas associadas aos dois
fluxos, juntamente com os valores do fluxo de massa em x (antes da mistura) sdo conhecidos.

Pela hipotese de pressdo constante tem-se:

P =P (3.28)

X

As equagdes da continuidade, quantidade de movimento e energia correspondente ao

volume de controle limitado pela se¢do da mistura e a se¢do X resultam em:

M=M, +M, (3.29)
MB VL-’X £ Mc ch = MVI (330)
(v () V2

A solugdo destas equagdes fornece o estado termodindmico em 1. Uma onda de choque

entre as secoes 1 e 2 torna o escoamento de supersonico em 1 para subsonico em 2. As equagoes
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na se¢do 2 sdo determinadas aplicando-se as equagles da continuidade, quantidade de

movimento, € energia expressas nas formas,

P, V] =p, V, (3.32)

P +p, V) =P, +p,V; (3.33)

h Vi h ¥y 3.34
——=h, + :

l+ 2 2 2 ( )

As perdas devido ao choque podem ser minimizadas se o numero de Mach antes do
choque permanece proximo a unidade. Da se¢do 2 até a saida do difusor o processo ¢ isentropico

e a velocidade é considerada nula na saida.
B.=P =B (3.35)

Resumindo, se P, e P. sdo conhecidos e P, estimado, conhecendo-se as dreas Ag € Acx, ©
e P. podem ser calculados seguindo a rotina de célculo descrita anteriormente. Para um gas
perfeito, estas equagdes podem ser resolvidas analiticamente, pela introdug¢do da equagdo de
estado na forma apropriada. Para gas real a solugdo destas equagdes s6 pode ser obtida por
métodos numéricos, ja& que as equagdes de estado sdo complexas, o que impossibilita sua

resolugdo explicita.

3.4.2 OTIMIZACAO DO EJETOR
Keenan et al. [32] mostraram que a pressdo de saida do ejetor ¢ fungdo de trés varidveis
independentes, a saber,

P, = f(w.P,,P,) (3.36)

Esta fungdo tem um maximo que define o valor Py uma vez que se conhegam ou se fixem
os valores de P, e ®. O ejetor que para um determinado valor de » tem um valor Py que maximize

P. ¢ chamado de ejetor 6timo.
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No caso de a pressdo P. ser um parametro de entrada, como € caso presente, torna-se
necessario encontrar a relacdo de fluxo de massa ® que ser expressa como fung¢do de trés

variaveis, a saber,

o=o(P,,P,.P,] (3.37)

Neste caso a fun¢do tem um maximo que define o valor m, uma vez conhecidos os valores
de P, e P.. Semelhantemente ao primeiro caso, o ejetor 6timo € aquele que para um determinado

P., exista um valor Py que maximize o.

Todos os ejetores referidos neste trabalho, que operem com os fluxos de massa primario e
secundario na condigdo de vapor saturado seco, devem ser construidos com as dreas Ay, € Ay, de

maneira a se aproximarem o maximo possivel da geometria do ejetor 6timo.

A seguir sdo apresentados alguns exemplos praticos de otimizagdo de um ejetor operado

com R114°. As condi¢des necessarias ao projeto do ejetor sdo cinco como seguem:

i) Condi¢des do fluxo primério da massa (suposto saturado seco).

ii) Condi¢des de fluxo secundario de massa (suposto saturado seco).

iii) Py calculado a partir da pressdo de estagnagéo do vapor secundario 0 < Py < P..
iv) Razdo o entre os dois fluxos de massa.

v) Pressdo de estagnagdo P; na saida do ejetor.

Foram calculados dois casos. No primeiro, variando as condi¢des de entrada dos dois
fluxos de massa para um determinado ®. No segundo, também sdo variadas as condigdes de

entrada dos dois fluxos de massa para um determinado P; ou P..

Para o primeiro caso. o ejetor 6timo ¢ aquele que apresenta o maior valor possivel de Ps
com as condi¢des de entrada conhecidas. O problema consiste em achar o valor de P, otimo de
modo de maximizar P;. Este problema representa a maximiza¢do de equagdo (3.36) com
restrigdes (as equagdes do ejetor). O processo de solugdo consiste na procura de Py no intervalo

0< P, < P. para o qual tem-se um maximo Ps.

* O R114 foi usado neste caso como exemplo de ilustragdo, por ser o mais recomendado na literatura encontrada.
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Para o segundo, parte-se da hipdtese de que o valor de P; é conhecido (suposto maximo).
juntamente as equa¢des de entrada para encontrar um valor ®. Segundo Keenan et al. [32]. o
valor de ® tem que ser o mais alto possivel. A solu¢do consiste portanto da maximizacio da
equagdo (3.37) com restri¢des (as equagdes do ejetor). Da mesma maneira que no primeiro caso.,
o processo de solugdo consiste na procura do valor da pressdo Py no intervalo 0 < P < P, para

obter o maximo valor possivel de .

No sentido de aproximar o processo do caso real [43], adotou-se um rendimento de 0,9
para o processo de expansdo do fluxo secundario até a se¢do x. Para o processo de expansdo no
bocal adotou-se um rendimento de 0,9, e para o difusor do ejetor um rendimento de 0,86.
Admite-se também que existe uma onda de choque entre as se¢des 1 e 2, onde a velocidade do

escoamento passa de supersonico a um subsonico.

Observa-se nas figuras (3.5) e (3.6), que para as condigdes de entrada dos fluxos primario
e secunddrio o ponto maximo de P; tende a diminuir e a deslocar-se para a esquerda (menor valor
de P,/ P. ) a medida em que se aumenta o valor de ®. Para P; conhecido ou desejado (fixo) o.
valor de o tende a aumentar e a deslocar-se para esquerda a medida que T, vai aumentando.

como pose ser visto nas figura (3.7) e (3.8).

Uma observagdo quanto a esta metodologia de calculo ¢ que ela ndo fornece informagdes
quanto a geometria das dimensdes do bocal e dimensdes da regido de mistura do ejetor, mas a
informagdo obtida permite calcular todas as dimensoes, fazendo uso das equagdes apresentadas
por Keenan et al. [32], Zerem-Holmes [58], ¢ Murthy et al. [38]. Essas equagdes foram

comprovadas experimentalmente.
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CAPITULO 4

MODELACAO DO SISTEMA DE REFRIGERACAO COM EJETOR
ASSISTIDO POR ENERGIA SOLAR

4.1 INTRODUCAO

As carateristicas de desempenho dos componentes que constituem o ciclo ejetor serdo
exploradas neste capitulo. Estes componentes ndo atuam isoladamente, mas combinados num
sistema, de modo que seus desempenhos tornam-se interdependentes. E objetivo deste capitulo
tornar possivel o conhecimento do comportamento do sistema inteiro a partir das caracteristicas
individuais dos componentes que constituem o sistema. Uma fung@o deste capitulo € a de fornecer
uma analise dos sistemas de refrigeracdo com ejetor e a influéncia do ejetor sobre o desempenho
desses sistemas. Por exemplo inser¢do do booster, do coletor solar (qualidade) e quantidade de
radiaciio disponivel e a influéncia da carga de refrigeragdo, da temperatura de refrigeracdo e da

temperatura de condensag@o sobre o comportamento do ciclo sdo examinados em detalhe

O passo tradicional de andlise de sistemas ¢ o da determinagdo dos pontos de equilibro.
Neste método, os comportamentos caracteristicos de componentes interligados sdo expressas em
funcdo das mesmas varidveis e entdo ilustrados graficamente. A interse¢do das curvas de
operagdo ou desempenho, correspondentes a cada equipamento, indica que a condigdo de
compatibilidade para cada equipamento ¢ satisfeita, determinando em conseqiiéncia o ponto em

que o sistema composto pelos equipamentos ird operar.

Um método mais geral para analises de sistemas, que serd aqui empregado ¢ o da
simulacdo de sistemas e € baseado mais em procedimentos matematicos do que graficos. A
interse¢io de duas curvas, que determina o ponto de equilibrio, sugere que este ponto seja a
solucdo de um sistema de duas equagdes simultaneas. A simulagdo de sistemas € de fato a solugdo
simultinea das equagdes que representam o comportamento caracteristico de todos os
componentes que compdem o sistema. respeitados naturalmente as equagdes da conservacdo da

massa. quantidade de movimento linear. energia e equagdes de estado.
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Este capitulo apresenta primeiramente as caracteristicas do ciclo ejetor convencional.
depois o ciclo ejetor com booster auxiliar. A seguir, esses sistemas sdo analisados tendo como

fonte a energia solar provida por coletor solar plano de desempenho conhecido.

Os diagramas freqiientemente utilizados na andlise de ciclos de refrigeracdo, sdo o
diagrama entalpia - pressdo (P-h) e o diagrama entropia - temperatura (T-s). Dos dois. o diagrama
entalpia - pressdo ¢ o mais apropriado para refrigeragdo e sera portanto utilizado para ilustragio

dos ciclos.
4.2 CICLO EJETOR CONVENCIONAL

No capitulo 1 se fez uma descrigdo deste ciclo. Com referencia a figura 1.4 , o coeficiente

de desempenho do ciclo € por defini¢do

Q.

COP=—"—"""
Qg + Wmec

(4.1)

Para estudar teoricamente o ciclo e os limites do sistema de refrigeragdo, Hammer [24] e
Sokolov e Hershgal [42] consideram o ciclo composto de dois sub-ciclos reversiveis
independentes com o mesmo fluxo de massa. O sub-ciclo (1)-(2)-(3)-(4)-(5)-(1) da figura 1.4
equivale a maquina térmica de Carnot. Esse sub-ciclo consiste do fluxo primario que circula no
gerador ¢ no condensador e possui a fungdo de fornecer a energia para a compressdo do fluxo
secundario que circula no outro sub-ciclo (3)-(4)-(5)-(6)-(3) que equivale também ao ciclo de

refrigeragdo de Carnot.

O rendimento do ciclo de Carnot equivalente ao ciclo (1)-(2)-(3)-(4)-(5)-(1) € expresso

por.
T

W
ML . (4.2)
Q, T,

onde W ¢ o trabalho do ciclo correspondente a area do retangulo (1)-(2)-(4)-(5)-(1).

Para o ciclo (1)-(2)-(3)-(6)-(1), o coeficiente de desempenho ¢ expresso por [5. 25],

COPidcul = Q (43)
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multiplicando-se e dividindo-se a equagio (4.3) por W tem-se,

Q W

COPideaJ = W Q
g

(4.4)
O fator Q. / W nada mais ¢ que o coeficiente de desempenho do ciclo de refrigeragdo (3)-
(4)-(5)-(6)-(3), cuja area representa também o trabalho W. Este coeficiente de desempenho &

EXpresso por,

T
COP — e ®
Carnot TC _ Te (45)
Das equagdes (4.2), (4.4) e (4.5) tem-se que,
Te Tg B TC
COP, ., =fCOP,,_..= T—;, —Tc T (4.6)

O fluxograma da figura 4.1 ilustra as defini¢des apresentadas.

t T
T LE T
SL—"— Tc V4
6 —— *’J':s
A

»
»

S

Figura 4.1 Ciclo reversivel de refrigeragdo com ejetor

Comparando-se as expressdes dos coeficientes de desempenho, pode-se observar que o
COPigear do sistema € menor que 0 COPcumo pelo fator m, para as mesmas temperaturas de
evaporagdo e condensagdo. Pode-se concluir que para se obter um alto coeficiente de
desempenho, as temperaturas de evaporador e do gerador T. e T, devem ser tdo altas quanto
possivel, enquanto que a temperatura do condensador T, deve ser tdo baixa quanto possivel. Em

geral as temperaturas do gerador e condensador sdo definidas pela fonte de calor e pela
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temperatura ambiente local, respectivamente. Por conseguinte, nestas circunstincias, a

temperatura do evaporador € o tinico parametro de projeto que pode ser arbitrado.

4.3 CICLO EJETOR COM BOOSTER AUXILIAR

SRR

Bomba
Gerador

Ejetor

ep? Pep

¢

Valvula de

S expansao Booster
DO

Q,

Figura 4.2 Vista esquematiza do ejetor com booster auxiliar

O ciclo ejetor com booster auxiliar esquematizado na figura 4.2 ¢ semelhante ao ciclo
ejetor convencional com uma exce¢do; o vapor do evaporador ¢ submetido a duas etapas de
compressdo. Primeiro, experimenta uma compressdo no booster (compressor projetado para
operar eficientemente numa baixa relagdo de presséo) de P, a P, € logo, através do ejetor, a uma
pressdo P.. Uma pressdo secundaria maior pode acarretar um incremento de P. ou o. Esta
modificagdo do ciclo ejetor convencional apresenta trés desvantagens a saber: problemas no
sistema, tais como o controle adequado da pressdo de entrada do ejetor e a correspondente
vazdo, por encontrar-se o0 booster e o ejetor em serie ¢ ainda, a mistura do refrigerante com 6leo
no ejetor, o que afeta seu funcionamento e causa necessidade de limpeza do mesmo.
Adicionalmente o vapor superaquecido do refrigerante resultante do booster representa uma

sobre carga no condensador.
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4.4 SISTEMA DE REFRIGERACAO COM EJETOR, BOOSTER AUXILIAR E
INTERCOOLER

Na figura 4.3 temos um esquema deste sistema. Esta modificacdo foi desenvolvida
principalmente para eliminar as desvantagens do ciclo anterior. Este sistema é composto de dois
sub-ciclos; o ciclo de compressdo e o ciclo ejetor. O componente comum entre eles é o

intercooler (um trocador de calor e massa).

g ;
Bomba CP @

__.,G g Gerador

Condensador

o[

= Valvula de
expansao 1

Valvula de
expansao 2

=

1 _~ Gerador -)
Ps ] A / 2
Bomba S
5 Condensador 4

<

\> .
_ Ejetor

A

\
©

Vi
= 10 / 6 Intercooler 3|
Fad

/ Evaporador Booster

. 7 78

h

Figura 4.3 Sistema de refrigeragdo com ejetor e booster auxiliar
com sua respectiva representagdo pressdo-entalpia
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Este sistema movido com energia mecanica e térmica apresenta duas vantagens, a saber: o
sistema permite que as varidveis envolvidas no processo sejam adequadamente controladas e o
fluido refrigerante que entra no ejetor ndo mais contera o0leo, uma vez que o booster ndo se
encontra em série com o ejetor. O vapor oriundo do gerador (2) expande-se dentro do ejetor em
um bocal e provoca a sucg¢do do vapor secundario que vem do intercooler (3). A mistura
resultante de vapor sofre entdo uma expansdo no difusor do ejetor e vai para o condensador (4)
onde ocorre mudanga de fase para o estado liquido. Em seguida ocorre uma divisdo do fluxo de
massa (5): Uma parte vai para o intercooler (6), apos expandir-se por uma valvula, enquanto a
outra ¢ bombeada até a entrada do gerador onde ¢ evaporada, indo finalmente para o ejetor. O
vapor secundario que entra no ejetor ¢ parte do vapor do interior do intercooler. Observe-se que
diferentemente do ciclo convencional, o fluxo de massa que sai do evaporador (8) ndo se dirige

diretamente para o ejetor mas ¢ bombeado pelo booster até o intercooler.

Os estados termodindmicos correspondentes ilustrados no diagrama P - h sdo mostrados
na figura 4.3. O processo de evapora¢do do fluxo primario no gerador € representado pelo
segmento (1)-(2). O processo de mistura dos fluxos primario e secundario € indicado pelo
segmento (2)-(3). A condensagdo da mistura dos dois fluxos de massa € representada pelo
segmento (4)-(5). A divisdo do fluxo apds o condensador € realizada apos o ponto (5). O
processo de expansdo na valvula de expansdo esta indicado pelo segmento (5)-(6), enquanto o
segmento (5)-(1) representa o bombeamento do fluxo primario até¢ o gerador. O processo de
expansio do fluxo de massa do intercooler até a pressdo do evaporador estd indicado pelo
segmento (10)-(7). O processo de evaporagdo ¢ esquematizado pelo segmento (7)-(8).

Finalmente, a compressdo no booster esta representada pelo segmento (8)-(9).

4.5 CICLO EJETOR CONVENCIONAL ASSISTIDO POR COLETOR SOLAR

O ciclo ejetor convencional assistido por coletor solar juntamente com sua representagdo
em um diagrama pressdo-entalpia é esquematizado na figura 4.4. O calor ganho pelos coletores
solares ¢ entregue ao refrigerante (1) logrando-se obter uma pressdo de vaporizagdo elevada. O
vapor (2) expande-se dentro do ejetor em um bocal convergente-divergente que provoca a suc¢ao
do vapor secundario que vem do evaporador (3). A mistura resultante sofre uma desaceleragdo no

difusor do ejetor (4), e escoa entdo para o condensador. Apds rejeitar calor para o exterior. o
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liquido sub-resfriado resultante (5) sofre uma subdivisdo em dois fluxos, um dos fluxos (fluxo
primario) é bombeado isentropicamente até a pressdo do gerador (1), enquanto que o outro fluxo
(fluxo secundario) segue para um dispositivo de expanséo, onde ocorre uma expansdo isentalpica

até a pressdo do evaporador (6).

Jih Condensador Evaporador

Gerador U TR 2

Valvula de
Expansao

P4
91 Qu ” Tg’ Pg
2
Wore
5 Qc Tc’ Pc 4
Q, Tio: P
8 3
h

Figura 4.4 Esquema do ciclo ejetor convencional assistido por coletor solar
e sua representagdo em um diagrama pressdo - entalpia

A fonte de energia solar ¢ representada por um coletor solar na figura 4.4, através do qual
a calor ganho pelo fluido (geralmente agua) ¢ recirculado por uma bomba. O fluido entra no
coletor com uma taxa massica m e temperatura T;. A radiagdo solar absorvida eleva a

temperatura do fluido até uma temperatura T,. O calor transferido para o refrigerante eleva a
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temperatura do fluido até o valor T; na saida do gerador. Em condigdes ideais de transferéncia de
calor, as temperaturas T, € T, sdo iguais. Na pratica, para uma Otima transferéncia de calor, a
temperatura T, devera estar tdo proxima quanto seja possivel a temperatura T,. Cabe aqui
mencionar que € possivel combinar o gerador e o coletor em uma s6 unidade ou seja. fazer
circular o refrigerante pelo coletor. Isto causaria modificagdes no coletor solar convencional de

placa plana implicando em um projeto especial para o coletor.

Este sistema ¢ composto basicamente de dois sub-ciclos. Um sub-ciclo que equivale a uma
bomba de calor (1)-(2)-(3)-(4)-(5)-(1), no qual o refrigerante que circula pela bomba e opera
entre os estados termodinamicos do gerador e evaporador possui a fun¢do de fornecer a energia
para a compressdo do fluxo secundario que circula no outro sub-ciclo (6)-(3)-(4)-(5)-(6) o qual
equivale ao de refrigeracdo e que opera entre as temperaturas do evaporador e condensador. O
unico componente mecanico deste ciclo é a bomba, a qual requer energia mecanica (elétrica)

externa.

Antes que uma avaliagdo do desempenho de um ciclo de refrigeragdo possa ser feito, uma
eficiéncia deveria ser definida. Entretanto, o indice de desempenho nédo ¢ denominado eficiéncia,
porque esse termo ¢ geralmente reservado para designar a razdo entre o que sai e 0 que entra.
Essa razdo poderia levar a interpretagdes erroneas se aplicada a um sistema de refrigeragdo, uma
vez que a energia que sai no processo (4)-(5), ¢ geralmente perdida. O coeficiente de desempenho
definido na equag¢do (4.1) por sua vez tem um significado termodindmico e econdmico. Contudo.
para o ciclo ejetor onde ambas energias mecanica (elétrica) e solar sdo combinadas, tal defini¢cdo
ndo representa necessariamente a economia real, devido principalmente ao fato de que a energia
solar possa ser obtida a um baixo custo. Por estas circunstancias, o coeficiente de desempenho

mecénico definido por,

COP_ = (4.7)

onde W, representa a energia mecanica (elétrica) para o sistema, tem um significado econdmico

mais preciso.
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A eficiéncia térmica total real ou ideal do sistema, é definida como a razfio entre a carga
de refrigeragdo e a intensidade da radia¢do solar incidente efetiva no coletor. Pode-se escrever

portanto

Q.  Q «Q

= - =1, COP :
G,A. G.A N (4.8)

Ns

onde 1. ¢ o rendimento do coletor. Note-se que o COP pode representar o coeficiente de

desempenho real ou ideal.

A temperatura T, de saida do fluido no coletor determina a temperatura do gerador T,, a
qual é uma variavel determinante que acopla os dois sistemas. Para examinar a natureza de tal
acoplamento e com o motivo de simplificar a analise sera admitido que a temperatura do gerador
sera igual a de saida do coletor. Sera admitido também que T; » T,. Para um valor elevado de
COP, o sistema requer um elevado valor da temperatura de geragdo. Uma elevada temperatura de
geracdo acarretara uma eficiéncia baixa no coletor, o que podera resultar numa eficiéncia total
baixa no sistema. Pode-se concluir portanto que a eficiéncia total do sistema tende a ser reduzida
tanto para valores altos quanto baixos de T,. Portanto devera existir um valor de T, 6timo que

maximize a eficiéncia total do sistema.

4.5.1 DESEMPENHO DO CICLO EJETOR IDEAL ASSITIDO POR COLETOR SOLAR

O maximo rendimento do ciclo ejetor assistido por coletor solar pode ser obtido do estudo
do sistema ideal. O termo sistema ideal ¢ usado para referirmos a um sistema composto de um
ciclo de refrigeragdo reversivel com ejetor e por coletores solares reais [46]. O coeficiente de
desempenho do ciclo operando entre as temperaturas absolutas de evaporagdo, condensagdo e

geragdo ¢ definido pela equagdo (4.4) e ¢ independente das propriedades do refrigerante.

De acordo com Duffie & Beckman [16], a eficiéncia do coletor solar plano € expressa por

Ne = = Fy (Ta) -F U, == (4.9)

onde (ta) é o fator transmitdncia-absortancia efetivo do coletor solar plano (fator de ganho).

FrU, é o produto de remogéo de calor pelo coeficiente global de perda térmica (fator de perda).
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T € a temperatura de entrada do fluido térmico no coletor, T, € a temperatura ambiente, A ¢ a
area efetiva do coletor e m € o fluxo de massa que circula no coletor. Do balango de energia no

coletor tem-se que

=T a Gl (4.10)

mC, (T, - T,)

onde C, ¢ o calor especifico do fluido. Igualando as equagdes (4.9) e (4.10) e organizando-se

convenientemente os termos chega-se ao que segue

n.=A-B(T, -T,) (4.11)
onde.
mC, F, (ta)
A= .
mC, -F, U, A, (4.12)
mC, F, U
B PR UL (4.13)

(mCP - FR UL AC)GT
A equagdo (4.11) pode ser escrita na forma alternativa,
n. =B(T, -T,) (4.14)

onde Ty € a temperatura de estagnagdo expressa como:

A
T,=T,+% (4.15)

onde

& Gy FR(TOL)
B T U (4.16)

Das equagdes (4.15) e (4.16), tem-se que GrFr (ta) = FrU(Ty - Ta). A temperatura de
estagnagdo ¢ entdo a maxima temperatura atingida pela placa absorvedora, quando a energia
ganha pela placa ¢ igual ao calor perdido pela mesma. Das equagdes (4.9), (4.15) e (4.16) pode-se
concluir também que quando T;=Ty, n=0, isto ¢, a temperatura de estagnacdo ¢ a temperatura de
entrada do fluido no coletor correspondente a uma eficiéncia nula. Da equagdo (4.10), n.=0
também para m=0. Portanto, a temperatura de estagnagdo ¢ a temperatura alcangada pela placa

absorvedora quando o fluxo de massa do fluido do coletor for nulo
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Para um trocador de calor perfeito e area infinita (T, = T), da equagdo (4.14) tem-se que.
n. =B(T, - T (4.17)

Substituindo-se as equagdes (4.1) e (4.17) na equagio (4.8) resulta,

nsm, znc COPideal (418)
—B(T T)LTE_T° 4.19
nsdcl st g Tg Tc _ Te ( 8 )

ou ainda
N, =C(T,-T,)|1- L (4.20)

Tg
onde:

C=B L. 4.21
- TC - TC ( ‘ )

Para maximizar n,  deve-se derivar a equagio (4.20) relativamente a T, e igualar o

resultado a zero, o que resulta

Ll 1 | ( 4.22
— ] T, - T, :
o, -l ) - 42
de onde
T, (maxn, )= T. T, (4.23)

Substituindo T, da equagdo (4.23) na equagdo (4.20), apds simplificagdes obtém-se

N, =C(/T, —yT.) (4.24)

ou ainda

_ mCPFR UL Te B 2
Mo = (3 - )G, T.-T, (VT - VT.) (4.25)
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Esta equago expressa a maxima eficiéncia ideal que pode ser obtida no sistema, para um
determinado coletor caraterizado por sua temperatura de estagnagdo Ty e para diferentes
temperaturas de evaporacdo T, e condensagdo T.. No capitulo 7 sdo apresentados alguns

resultados deste analise.

4.5.2 DESEMPENHO DO CICLO EJETOR REAL ASSITIDO POR COLETOR SOLAR

Como nos capitulos precedentes foi mencionado que o coragdo do sistema em foco ¢é o
ejetor. Este componente substitui o compressor mecénico na compressdo convencional do ciclo
de refrigeragdo. A avalia¢do deste sistema ndo pode ser feita sem primeiro fazer uma avaliagio do
ejetor, a qual ¢ baseada na solu¢do das equa¢des da continuidade, quantidade de movimento
linear, energia e equagdes de estado correspondentes, para as varias se¢des do ejetor. Passos do

procedimento de célculo foram detalhados no capitulo 3 e nfo serdo repetidos aqui.

Diferentemente do caso reversivel (ideal), a escolha do refrigerante é importante para o
desempenho global do sistema. A avaliagdo da fungdo implicita COP(T., T, T,) depende desta
escolha e do projeto do ejetor. O célculo envolve o uso de tabelas termodinamicas e da solugdo
das equagdes passo a passo, para as varias se¢Oes do ejetor, assim como das equagdes dos
componentes do sistema, para encontrar os pontos de opera¢do do ciclo mostrados na figura 4.4.
Este calculo ¢ feito conhecendo-se as pressdes na entrada e saida do ejetor P. e P.

respectivamente, a radiagdo incidente nos coletores Gr e a carga de refrigeragdo Q..

Conhecendo-se o COP do ciclo ejetor real, a eficiéncia total do sistema pode ser avaliada
pela equacio

n,  =n,COP_, (4.26)

real

ou ainda

n,_ =B (T, -T,) cop(T,,T..T,) (4.27)

Preal

Diferentemente da otimizagdo do sistema ideal, a maximizagdo de s ra SO pode ser obtida
numericamente. O procedimento implica em encontrar-se os valores de T, e ®, que permitam
otimizar o ciclo. Esta otimizag¢do ¢ conseguida com a determina¢do das condi¢des Otimas de

operacdo do ejetor. Resultados desta otimizagdo sdo apresentados no capitulo 7.

45



MODELACAO DO SISTEMA DE REFRIGERACAO COM EJETOR ASSISTIDO POR ENERGIA SOLAR

4.6 SISTEMA HIBRIDO: SISTEMA DE REFRIGERACAO COM EJETOR, BOOSTER
AUXILIAR E INTERCOOLER ASSISTIDO COM COLETOR SOLAR

O sistema hibrido e sua correspondente representagio termodinidmica é esquematizado na
figura 4.5. Varias configura¢des sdo possiveis. Contudo neste trabalho esta configuragio sera
estuda com mais detalhe. Tal configuragdo foi experimentalmente testada em [44], onde a fonte
de geragdo ndo foi a energia solar. A constru¢do, manuten¢do e controle sdo simples.

semelhantemente ao sistema apresentado em [45].

Calor € levado pelo fluido térmico (geralmente agua) do coletor solar para o gerador de
vapor no ponto (11) com uma temperatura T, > T,. O calor trocado com o refrigerante no
gerador baixa a temperatura até T; na saida do gerador (12). O fluido retorna ao coletor para
recuperar o calor cedido. O vapor a alta pressdo do refrigerante na saida do gerador (2) expande-
se no ejetor em um bocal convergente-divergente, e provoca a sucgdo do vapor secundario que
vem do intercooler (3). A mistura de vapor resultante sofre uma compressio no difusor do ejetor
e segue para o condensador (4). O refrigerante condensado sai do condensador em (5) e divide-
se em duas partes: uma ¢ bombeada até a entrada do gerador (1) onde € evaporada a outra parte
vai para o intercooler (6), apos sofrer uma expansdo na valvula de expansdo 1. Isto completa o

sub-ciclo ejetor .

O liquido refrigerante sai do intercooler em (10) e expande-se antes de entrar no
evaporador (7) na vélvula de expansdo 2. Vapor refrigerante produzido pela absor¢do de calor no
evaporador (8) ¢ comprimido pelo booster até o intercooler (9), onde o vapor vai para o sub-ciclo

ejetor e o liquido recircula no sub-ciclo de compressao.

O sistema € composto basicamente pelos dois sub-ciclos, o sub-ciclo ejetor e o sub-ciclo
de compressdo, sendo a interface entre eles o intercooler. O intercooler é um trocador de calor ¢
massa através do qual os dois sub-ciclos interagem. O booster substitui o compressor na
refrigeragdo convencional, operando entre o evaporador e o intercooler. O mesmo intercooler
substitui ao evaporador no sub-ciclo ejetor. O calor absorvido pelo evaporador é bombeado até
alcancar a temperatura e pressdo adequada no intercooler para a compressao do ciclo. A pressdo
maior conseguida pelo intercooler resulta em uma maior relagdo de fluxo de massa no ejetor. a

qual ¢ desejada para propiciar o funcionamento 6timo do sistema.
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Figura 4.5 Esquema do sistema hibrido € sua representacéo
em um diagrama pressdo entalpia.

Existem varias hipdteses que podem ser adotadas para os quatro estados termodindmicos

dos pontos caracteristicos do sistema. Para simplificar o analise admite-se que,

1) Na saida do condensador (5) e na saida do intercooler para a valvula de expansdo 2 antes do
evaporador (10), o refrigerante encontra-se no estado de liquido saturado (x = 0) na pressdo

correspondente.

2) Na descarga do intercooler para a entrada do fluxo de massa secundario no ejetor (3), do

gerador(2) e na saida do evaporador (8), o refrigerante e admitido como vapor saturado seco

(x=1).

47



MODELACAO DO SISTEMA DE REFRIGERAGAO COM EJETOR ASSISTIDO POR ENERGIA SOLAR

3) As quedas de pressdo devidas ao atrito sdo desconsideradas. Variagdes de pressdo ocorrem

somente através do ejetor, das valvulas de expansdo, da bomba e do booster.

Com estas suposi¢es, as quatro pressdes carateristicas Py, P, P;, ¢ P. e suas
correspondentes temperaturas de satura¢do definem todos os estados termodindmicos do sistema

do ciclo de refrigeragéo em andlise

O funcionamento do ejetor depende fundamentalmente da pressdo do fluxo secundério Ps.
Se os outros pardmetros ndo variarem, um aumento de P, acarreta um aumento de P, ou da razdo
de fluxo de massa . Tal efeito pode ser conseguido pelo booster [42]. Também para este ciclo a

energia motriz € provida por coletores solares de desempenho conhecidos.

4.6.1 CARATERISTICAS DOS COMPONENTES DO SISTEMA HiBRIDO

4.6.1.1 Intercooler
O intercooler é um trocador de calor e de massa ou trocador de calor de contato. Consiste

basicamente de um reservatério com algumas entradas e saidas do fluido. No presente caso, o

intercooler representa a ligag@o entre os dois sub-ciclos. Suas principais fungdes sdo as seguintes:
1) Separar o 6leo, de modo a impedir que gotas de 6leo provenientes do booster ao fluxo
secundario, prejudicando desta maneira o desempenho do ejetor.

2) Garantir que o fluxo de massa secunddrio esteja na condigdo de vapor saturado seco, evitando

assim que liquido entre no ejetor.

3) Funcionar como um regenerador entre a saida condensador e a entrada do fluxo de massa
secundario do ejetor.

4) Garantir controle mais eficiente das condigdes operacionais do ciclo.

4.6.1.2 Evaporador

O evaporador a ser utilizado em uma instalagdo depende da carga térmica e do tamanho
da instalagio. Ele consiste basicamente de um ambiente isolado no qual as tabulagdes do

evaporador estdo montadas. Normalmente essas tubulagdes sdo aletadas para troca de calor mais
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efetiva. Essa troca de calor pode ocorrer por convecgdo natural ou por convecgdo forgada, sendo

esta ultima normalmente utilizada em instalagdes de maior porte.

Nos ciclos de refrigeragdo por compresso mecanica, normalmente apés a valvula de
expansdo ou tubo capilar , pode-se ter fases vapor e liquido. Em instalagGes de resfriamento de
dgua, utiliza-se evaporadores do tipo “shell-and-tube”. Um tipo de evaporador que pode ser
utilizado ¢ chamado evaporador seco, no qual o ar que estd dentro do ambiente isolado provoca a
evaporagio completa da mistura ao ceder calor para a mistura. E possivel ocorrer
superaquecimento do fluido evaporado. Um outro tipo é o chamado evaporador inundado. Nele o
refrigerante que vem do dispositivo de expansdo entra em um reservatorio. Calor € absorvido
desse reservatorio e o refrigerante é evaporado nas condi¢cGes de vapor saturado seco. No
presente trabalho o evaporador utilizado € do tipo inundado. Desse modo garante-se que o vapor

esta no estado saturado seco na saida do evaporador

4.6.1.3 Condensador

O condensador é um componente indispensiavel no ciclo de refrigeracdo. Os
condensadores podem ser resfriados a ar, a 4gua, ou do tipo evaporativo. Nos dois primeiros
casos calor, cedido pelo refrigerante aumenta a temperatura do ar ou de dgua usados como meio
de condensag@o. Quando o meio de condensagdo para condicionamento de ar € o ar externo, a
temperatura de condensag@o deve ser considerada 10 °C acima da temperatura do meio ambiente

externo.

Os condensadores evaporativos empregam tanto ar como dgua. Mesmo que haja alguma
elevagio de temperatura do ar que passa através do condensador, a condensacéo do refrigerante
no condensador resulta principalmente da evaporagdo de dgua pulverizada sobre o condensador.
A fungdo do ar é aumentar a taxa de evaporagdo tirando o vapor da dgua que resulta do processo

de evaporagéo.

4.6.1.4 Bomba

A bomba tem como objetivo elevar a pressdo do liquido da pressdo P. para P,. O dado
mais util sobre o comportamento de uma bomba ¢ a diferenga de pressdo que esta € capaz de

desenvolver a diferentes vazdes. Por ser relativamente muito pequena a poténcia da bomba €
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desconsiderada no caso do ciclo de refrigeragdo por ejetor. Contudo, atengfo particular deve ser
dispensada 4 bomba para evitar a ocorréncia de cavitagdo. Para evitd-la, na pratica, deve-se
procurar fazer com que a temperatura do refrigerante na saida do condensador seja subresfriado

5 °C em relagdo a pressdo P..
4.6.1.5 Booster

O booster € um compressor de palheta usado geralmente em geladeiras, congeladores, e

condicionadores de ar. O booster ¢ sugerido como compressor auxiliar de baixa pressdo no ciclo

hibrido [47].
4.6.1.6 Controladores de fluxo de refrigerantes

Existe seis tipos de controle de fluxo de refrigerante a saber, valvula de expansio manual,
valvula de expansdo automdtica, valvula de expansdo termostatica, tubo capilar, boia de baixa

pressdo ¢ a boia de alta pressdo.

Independente do tipo, a fungdo de qualquer controle de fluxo de refrigerante é dupla. Isto
¢ dosar o refrigerante liquido da linha de liquido dentro do evaporador a uma taxa proporcional a
vaporizagdo do liquido na udltima unidade da linha e, a0 mesmo tempo, manter um diferencial de
pressdo entre as linhas de alta e de baixa pressio do sistema e, portanto, garantir que o
refrigerante vaporize sob a presséo baixa desejada no evaporador (ou intercooler) e também que

condense a pressdo elevada no condensador.

4.6.1.7 Coletor solar

Entre os coletores solares se distinguem dois grandes grupos: os coletores concentradores
ou focais e os coletores planos. Os coletores concentradores sdo utilizados para a geragdo de
temperaturas elevadas (maiores a 100 °C). A concentragdo de energia ¢ conseguida pela utilizagdo
de espelhos que captam a energia solar e a concentram numa 4area menor, disto resulta uma
temperatura maior no ponto de concentracdo. Em contrapartida, o custo desses coletores €
relativamente elevado. Sua operacdo exige a instalagdo de equipamentos para o rastreamento

automatico do sol.

De todas as aplicagdes da energia solar, a mais pratica € o uso dos coletores planos de

construgdo relativamente simples. Os coletores planos estio limitados normalmente a
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temperaturas de operagdo inferiores a 100 °C. Contudo oferecem vérias vantagens com relagdo
aos coletores concentradores. Aproveitam tanto a radiagdo solar direta quanto difusa, nfo
requerem rastreamento continuo do sol, praticamente ndo requerem manutengfo e sio portanto

mais econdmicos. Sdo abundantes no mercado mundial.

Essas vantagens € a temperatura de geragdo de vapor relativamente baixa exigida no ciclo

ejetor tornam esses coletores adequados a esse ciclo.

4.6.2 ESPECIFICACOES DOS PONTOS DE OPERACAO DO SISTEMA HIiBRIDO

A seguinte andlise ¢ feita independentemente das propriedades do refrigerante a ser
utilizado. Existem cinco pardmetros fundamentais que especificam as condigdes de operagdo do
sistema quais sejam, a temperatura de evaporagdo T., a temperatura de condensagdo T., a

temperatura de gerag@o T, a temperatura no intercooler T; e a carga de refrigeragio Q..

No sistema onde os fluxos de vapor primdrio e secunddrio que entram no ejetor sdo
considerados no estado de vapor saturado seco, as equagdes da continuidade, quantidade de

movimento linear e energia, resultam genericamente numa fungéo do tipo,
o=F,(P,P,.P,] (4.28)
onde F,; ¢ uma fun¢fio computada passo a passo por rotina estabelecida no capitulo 3.

O valor de Py situa-se no intervalo 0 < P, < P;, onde P; é a pressdo do fluxo de massa

secundario que entra no ejetor, conforme a figura 4.5.

Considerando-se que a entalpia he; é igual a hy a qual por sua vez ¢ determinada por T;

(x=0), o fluxo de massa ¢ calculado como segue,

Q.
M, = —— 4.29
* " h, -hy (4.29)

eg

A poténcia do booster Wy necessaria para o booster aumentar a pressdo de entrada cujo

fluxo de massa é M. do valor P, para P, ¢ calculada a partir da equagéo,

W, = Me(l:" by (4.30)
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onde a entalpia he, € calculada pela expressdo seguinte:

hy, =h,, + (h"—n_h—g) 4.31)

sendo h,, a entalpia na pressdo P, que resulta da compressdo isentropica do vapor a partir da

saida do evaporador (8) onde esta tem o valor de h,, conforme a figura 4.5.

Aplicando-se a equagdo da conservagdo da massa em um volume de controle que envolva

o intercooler resulta,

Me heb + Ms hcf = Ms hsg + Me hei (432)

de onde:
M =M | D "B 433
s e hsg _ hcf ( . )

O valor de fluxo de massa primdrio pode agora ser calculado, pois é conhecido o valor de

o pela equagdo (4.28), isto é,

M, =—: (4.34)

Do balango de energia no gerador pode-se escrever,
Qg =M, (hgg - hcf) (4.35)

onde hg, € a entalpia do vapor saturado do refrigerante na saida do gerador e hr a € entalpia do
liquido refrigerante na saida do condensador. Neste balango supde-se que a variagdo de entalpia €
insignificante durante o processo de bombeamento. A poténcia necessaria a bomba para elevar a

pressdo do fluxo de massa primario pode ser calculada como segue,
M, (Pg ~ PC)
W, =— (4.36)

pmp
n mec pcf

A taxa de calor rejeitado para o meio ambiente pelo condensador pode ser obtida do

balanco de energia no condensador do qual resulta,

Qc = Qg + Qe + wbst + me (437)

p
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4.6.3 DESEMPENHO DO SISTEMA HIBRIDO

Dois tipos de energia séo requeridas para o sistema hibrido; uma que € a térmica Q,, que
provem da energia solar € a outra a energia mecénica (elétrica) Wy para o funcionamento da

bomba e do booster. Estas energias definem dois diferentes coeficientes de desempenho[47] a

saber,
. Qe
COP, .., = 438
1 Qg ( )
Q.
COP,__= .
me =W (4.39)
onde:
Wmec = Wbst + mep ~ Wbst (440)

respectivamente, uma vez que Wyg >> Wy,

Esta separagdo foi feita com o objetivo de permitir uma andlise mais detalhada das
quantidades e tipos de energia utilizadas no sistema. Além dos coeficientes de desempenho
térmico € mecénico, pode-se definir também o coeficiente de desempenho para o sub-ciclo ejetor

e para o sub-ciclo de compressdo como,

Q,
COP. = 4.41
ejc Qg ( )
Q.
COP,_ = 4.42
cmp Qs ( )

onde Qs € o fluxo de calor no intercooler. Aqui a fungdo COP,j. depende das variaveis Ts, T e T,.

A defini¢do de COP.ny, diferentemente da convencional, tem como objetivo relacionar os

dois sub-ciclos através do calor trocado no evaporador pela soma,

Q, =Q, + W, (4.43)

Com esta defini¢do, COPp, € sempre menor que a unidade, pois Wy € maior que zero. A

relagdo entre este coeficiente de desempenho e o coeficiente convencional € expresso por,

COP - Q. - COPemp (4.44)
cpm,conv. g7 1- COPcmp

bst
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A idéia principal para conseguir um COPiemico superior aquele do ciclo de refrigeragdo
com ejetor convencional € baseada no fato de que a diminui¢io do COPpe. pelo aumento do Wiee
¢ compensada por uma redugéo ainda maior em Q,. Pode-se observar ainda que a influencia de T
no COP,j; e no COP.n,p tem efeitos contrarios. Uma temperatura T; alta, proxima de T., faz com
que o COP; seja grande, mas a0 mesmo tempo que o valor de COP.n, seja pequeno. Como o
sistema depende da energia solar para seu funcionamento, € conveniente definir a eficiéncia total

do sistema na forma,

= Qe _ Qg . Qe
" =G.A, G, A

=1, COP (4.45)

termico

&

c g

onde n € expresso pela equagdo (4.14)

Como no sistema anterior, admite-se uma troca de calor ideal no gerador ou seja, T, = T,.

Por conseguinte, o rendimento do sistema se reduz as equagdes seguintes,

n, = AQE} =1, COP,,., = B(T, - T,)COP, o T.. T, T,, T, (4.46)
[ T
Note-se que
COP =&=&.g—= COP (TS’TC’Tg)COP‘?mP(TwTs) (447)

termico Q . Q . Q . ejc

4.6.4 OTIMIZACAO DO SISTEMA

O ponto de interface entre o coletor solar e o sistema de refrigeragdo € o gerador. A
temperatura do gerador T, determina a temperatura de operagdo do coletor assim como a pressdo
do refrigerante P, (vapor saturado seco) na saida do gerador. Altas temperaturas no gerador tem
efeitos contrarios no coletor e no ciclo de refrigeracdo, pois elevado coeficiente de desempenho
do sistema corresponde a uma alta temperatura de gerag@o, € ao mesmo tempo uma baixa
eficiéncia do coletor. A eficiéncia total do sistema m, é reduzida para valores extremos de T, o

que sugere a existéncia de um valor de T, 6timo.

Conhecendo-se as temperaturas T, T, e T, ¢ supondo-se um valor para COPy, ¢

possivel determinar os valores de T, e P; que correspondam a um fluxo de massa secundario do
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ejetor. Estes pardmetros sdo portanto importantes para a avaliagio do ejetor. VariagSes de
COPy. para o sistema resultaro em variagdes da relagéio de presséo ( Py / P;) no ejetor. Baixo
COPyyc € portanto alto Wy, causam uma elevagdo de o necessaria para atingir a pressdo de
descarga desejada P.. A compressdo portanto pode ser realizada por diferentes combinagdes de
energia térmica e mecénica (elétrica). Em outras palavras, a otimiza¢@io do sistema tem que levar
em consideragéo o valor do COP,. como pardmetro adicional que € calculado através de Wpy. A
maximizagdo de ms para o sistema hibrido é portanto uma tarefa mais complicada que a
maximizagdo para um sistema de refrigeragdo com ejetor convencional. A fun¢do COP\emico(Te,
T:, Ty, Ts) tem um grau de liberdade a mais que a fungdo COP (T, T., T,) do sistema
convencional, alem de que esta maximiza¢do tem de ser atingida por um ejetor 6timo. Tem-se
entdo uma otimiza¢do implicita, uma vez que a temperatura de geragdo T,, alem de maximizar o
valor da relagdo de massa ® para proporcionar um Gtimo funcionamento do ejetor, deve
maximizar a eficiéncia total do sistema, ou seja, valores de ® e T, que permitam maximizar n;
para que se obtenha um 6timo funcionamento do ejetor e por conseguinte de todo o sistema.
Como ja foi mencionado, esta otimiza¢do sé e possivel por métodos numéricos. Portanto um
programa foi elaborado no sofware EES (Engenhering Equations Solver) [19], o qual facilitou a
resolucdo das equagdes, ja que o sofware citado tem subrotinas prontas para o calculo das
propriedades dos refrigerantes utilizados, bem como subrotinas para a solu¢do de sistemas de
equagdes ndo lineares.

Resultados da otimizagdo numérica da eficiéncia do sistema m, sdo apresentados no

capitulo 7 para valores fixos de COP,..
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CAPITULO 5
TECNICAS DE SOLUCAO

5.1 INTRODUCAO

Neste capitulo sdo apresentados os procedimentos computacionais empregados na solugio
das equagdes deduzidas nos capitulos anteriores. Sdo propostos trés programas: Um programa
para o ciclo ejetor convencional assistido por coletor solar (ciclo convencional), outro para o
sistema hibrido e um ultimo para a otimiza¢&io termoeconémica. Os programas foram inseridos no
software EES (Engineering Equation Solver) [19]. O EES faz uso dos métodos de Newton
Raphson para resolver os sistemas de equagdes algébricas ndo-lineares. A matriz Jacobiana
resultante das derivadas € determinada numericamente para cada iteragdo. A técnica da matriz
esparsa € empregada para economizar os cdlculos € minimizar memoria do computador. Para
encontrar os valores maximos foi utilizado o método das aproximagdes quadraticas programada
no mesmo software. As equacles desenvolvidas em capitulos anteriores necessdrias para a

simulagfio e otimizagdo em cada caso serdo repetidas neste capitulo.

5.2 SOLUCAO DO CICLO CONVENCIONAL

Os dados de entrada sdo a temperatura de evaporagio T., temperatura de condensagéo T,
(considerada dez graus a mais que a temperatura ambiente), temperatura de estagnac¢do do coletor

T, carga de refrigeragdo Q. e radiagdo global efetiva instantinea Gr.

5.2.1 CICLO IDEAL

No caso do ciclo ideal utilizou-se as equagdes deduzidas no capitulo 4, conforme segue,

T,(maxn, ) =T, T, (5.1)

cop -t Lol (5.2)
ideal Tg Tc _ Te
LS (5.3)

B



TECNICAS DE SOLUCAO

‘rlsl'
——§£=(Ts,--Tg)copideal (5.4)

A carga de refrigeragfio ideal gerada pelo ciclo por m’ de 4rea de coletor é expressada
por,

Qs =Ms Gr (5.5)

Sideal
Para uma carga de refrigeracdo Q. serd necessario uma area de coletor,

Q.
A =

) Q €sideal

(5.6)

A simulagdo foi realizada para diferentes valores de temperaturas de condensagdio e

temperaturas de estagnacdo do coletor.

O problema de otimizagdo consiste em encontrar um valor de T, que maximize 7,

5.2.2 CICLO REAL

Para o caso real arbitra-se valores iniciais para a temperatura de geragdo e para a presséo

na se¢do x do ejetor ( Py ). O procedimento considera as equagdes que seguem,

S.2.2.1 Ejetor

Da figura 3.1 temos,

5.2.2.1.1 Sec¢io (x)

Spo = Sun (5.7)
Seo = Sex (5.8)
5,0 = f{T=T,,x=1) (5.9)
S =f(T=T,,x=1) (5.10)
P,=f{T=T,,x=1) (5.11)

57



5.2.2.1.2 Secio (x - 1)

com,

5.2.2.1.3 Segdo (1 -2)

V=PV,
P +p, Vi=P,+p,V,;
p,=f(P=P, ,h=h,)
p,=f(P=P,,h=h,)

V32 A4
L=h, +—=

h) +—
2 ° 2
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(5.12)

(5.13)
@m
(5.15)
(5.16)
(5.17)

(5.18)

(5.19)

(5.20)

(5.21)

(5.22)

(5.23)

(5.24)
(5.25)

(5.26)

(5.27)
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5.2.2.1.4 Ntimero de Mach

(a) Antes do choque,
M, = A (5.28)
Cl
C, = \/?—T (5.29)
Py
(b) Depois do choque,
M, = Yy (5.30)
C

2

P, '
C,=. k=% (5.31)

P

O valor de k € igual a 1,29 para o R 114 ¢ 1,09 para a amdnia. Estes valores foram

tomados da referencia [24].

5.2.2.1.5 Segdio (2 - 3)

Vi
h, + ===, (5.32)
s, =f(P=P,,h=h,) (5.33)
T, =f(s=s,,h=h,) (5.34)
P,=f(T=T,,x=1) (5.35)
h,=f(P=P,,s=s5,) (5.36)

5.2.2.2 Evaporador

Q. =M,(h, ~h,) (5.37)
h, =f(P=P,,x=1) * (5.38)
h, = hc} (5.39)
h,=f(P=P,,x=0) (5.40)
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5.2.2.3 Gerador

Qg = Mg(hgg _hcf)
hy, =f(P=P,,x=1)

M =oM

g €

5.2.2.4 Bomba
Mg (Pg B PC)
Ninec Pet

W =

pmp
P, =f(T=T,,x=0)

pr =f(P=P,,x=0)

5.2.2.5 Condensador
Qc =Qg + Qe + mep
5.2.2.6 Coletor
N
E = Tst - Tg

O desempenho do ciclo convencional é avaliado pelas equagdes,

COPtermjco = %
8
COP__ = 5v9_
pmp
P
E = (Tst - Tg) COPtemu'co

TECNICAS DE SOLUCAO

(5.41)

(5.42)

(5.43)

(5.44)

(5.45)

(5.46)

(5.47)

(5.48)

(5.49)

(5.50)

(5.51)

A carga de refrigeragio gerada pelo sistema por m’ de 4rea de coletor é expressada por,

Qes = ns GT

(5.52)

Para uma carga de refrigeracdo Q. serd necessaria uma area de coletor igual a,
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O problema de otimizagdo consiste em encontrar valores de Ty € Px que maximizem n; €

®. Conforme fluxograma que segue,

Arbitrar a temperatura
de geragdo - T,

v

]

Arbitrar a Pressio - P,

|
A 4

Solug@o das equagdes
para o gjetor - (5.7) - (5.36)

Assou de
{_ supersdnico
Wc‘mico?

Solugio das equagdes
do sistema - (5.37) - (5.53)

5
y

e
~

-~ Eficiéncia
<

. m{lxima do
~._ sistema?
~.
—Y
/ saida /
// dc dados /
| ,
',,_v_\

I
FIM )

Figura 5.1 Fluxograma do sistema convencional
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5.3 SOLUCAO DO SISTEMA HiBRIDO

Neste caso os dados de entrada sio a temperatura de evaporagdio, temperatura de
condensag#o, temperatura de estagnac@o do coletor, carga de refrigeragfo, radiagdo solar global e
o coeficiente mecanico COPpec. O ultimo pardmetro representa a quantidade de energia mecanica
(elétrica) que o sistema consome, um COPp alto corresponde a baixo consumo de energia

elétrica pelo sistema. As equagdes utilizadas sdo apresentadas a seguir,

5.3.1 EJETOR

Da figura 3.1 temos:

5.3.1.1 Secio (x)

Sg0 = Sex (5.54)

S, =S, (5.55)

S =f{T=T,,x=1) (5.56)
s, =f(T=T,,x=1) (5.57)
P,=f{T=T,,x=1) (5.58)
P =f(T=T,,x=1) (5.59)
Ver =12(hyo — By (5.60)
Voo = y2(hy by (5.61)
h, =f{P=P,s=s,) (5.62)
h,, =f(P=P,,s=s,) (5.63)
h, =f(P=P,s=s,] (5.64)
h, =f(P=P,s=s,] (5.65)
t =P /P (5.66)
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5.3.1.2 Secéio (x - 1)

Vl(l +co) =0V, +V,

gx $X
hye + =+ O)thx + TJ =(1+ m)(hl + —21—)

5.3.1.3 Secdio (1 - 2)
V=P, V,
P+p, V/=P, +p,V;
p,=f(P=P ,h=h,)

p2=f(P=P2,h=h2)

\'A \'A
hy+—5-=hy =
5.3.1.4 Numero de Mach
(a) Antes do choque,
M, = o
1= Cl
P1
C = Jk —
P
(b) Depois do choque,
\Y%
M, =%
P4 C2

P,
C,=.k—
P

Como no caso anterior k = 1.29 para R 114 e k = 1.09 para a aménia.
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(5.67)

(5.68)

(5.69)

(5.70)

(5.71)
(5.72)

(5.73)

(5.74)

(5.75)

(5.76)

(5.77)

(5.78)



5.3.1.5 Segiio (2 - 3)
2
h, + —2=h,

s, =f(P=P,,h=h,)
T,=f(s=s,,h=h,)
P,=f(T=T,,x=1)

h3=f(P=P3,s=sz)

5.3.2 Evaporador
Q. =M, (h,, - h,]
h, =f(P=P,,x=1)
h, =h,
h, =f(P=P,,x=0)
5.3.3 Gerador

Qg = Mg (hgg - hcf)

h,, =f(P=P,,x=1)

g s
5.3.4 Intercooler
(h, —h
MS — Me L eb sf
hsg - hcf
h, -h,
h, = heg + -
T]isn

hebisn = f(P =P ,s= seg)
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(5.79)

(5.80)
(5.81)
(5.82)

(5.83)

(5.84)

(5.85)

(5.86)

(5.87)

(5.88)

(5.89)

(5.90)

(5.91)

(5.92)

(5.93)
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h, =f(P=P,,x=1) (5.94)
s, =f(P=P,,T=T,) (5.95)
5.3.5 Bomba
M, (P, - P,
W oo_ele” ) 5.96
PP nmec pcf ( )
P, =f(T=T,,x=0) (5.97)
pe =f(P=P_,x=0) (5.98)
5.3.6 Booster

Wy = M(:b ) (5.99)

O valor do Nmec na bomba e o booster foi considerado iguala 0.7.

5.3.7 Condensador
QC = Qg + Qe + Wbst + mep (5100)
5.3.8 Coletor
N
73—=Tst —Tg (5.101)

O desempenho do ciclo convencional é avaliado pelas equagdes que segue,

COP, . = (5.102)
ti Qg
Q :
COP__ =—-+ 5.103
mec Wmec ( )
wmec = mep + Wbs! (5 104)
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COP,, = 8; (5.105)
% =(T, - T,) COP e, (5.106)
A carga de refrigerago gerada pelo sistema por m’ de érea de coletor & dada por,
Qes =1, Gy (5.107)
Para uma carga de refrigera¢do Q. a érea de coletor ¢ dada por,
A, = g (5.108)

Como no caso anterior, deve-se encontrar valores de T, e P, que maximizem n; € ®,

procedimento conforme o fluxo grama a seguir,
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Arbitrar a temperatura

de geragdo - T,
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»  Arbitrar a Pressdo - P,

|
A 4

Solugd@o das equagdes
para o ejetor - (5.54) - (5.83)
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- sistema?

.‘,//
'S

Saida /
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Figura 5.2 Fluxograma do sistema hibrido
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CAPITULO 6

OTIMIZACAO TERMOECONOMICA
METODO P, - P,

6.1 INTRODUCAO

Os processos solares sdo geralmente caraterizados pelo alto custo inicial e pelo baixo
custo de operagdo. Assim o problema econémico basico reduz-se a comparagdo do investimento
inicial com o custo operacional no periodo da vida util do sistema. Na maioria das vezes os
processos de energia solar requerem energia auxiliar. O sistema € uma combinagéo de energia
solar e energia convencional (combustivel, eletricidade), ou ndo convencional (energia edlica).
Quaisquer que sejam as combinagdes dessas energias, os sistemas sdo chamados de sistemas
hibridos. O desembolso anual é conhecido uma vez conhecida a combinagdo destas fontes de
energia. Em resumo, os equipamentos que operam com energia solar sdo adquiridos com o

propdsito de reduzir os custos no futuro durante a vida ttil do sistema.

Fatores adicionais que devem ser considerados na analise econdmica quais sejam, sdo 0
juro do capital emprestado, imposto sobre bens e renda, valor de revenda dos equipamentos,

seguro, combustivel (ou energia elétrica) e outros custos de operagdo.

O objetivo da analise econdmica neste trabalho ¢ determinar o ponto onde os custos sejam
os mais baixos, comparando o sistema que opera somente com energia convencional e aquele que
combina a energia elétrica com a solar (sistema hibrido). O objetivo da andlise econdmica € a
determinagdio da 4rea de coletor solar que deve proporcionar o maior ganho na combinagdo da
energia solar e convencional. Essa drea 6tima deve existir, por quanto um investimento elevado
em coletor onera os gastos tanto quanto uma alta despensa operacional devido ao consumo de

energia elétrica correspondente a refrigeragéio convencional.

Existem vérios métodos para o analise econdmica no ciclo de vida util. Contudo neste
trabalho sera adotado o método P;-P,, que é um método simples, eficaz e conveniente para ser
programado. Estas vantagens sio explicadas em detalhes nas referencias [2, 3, 4, 16, 66]. No

or¢amento de cada sistema, sdo considerados os custos de capital , de manutenggo, instalagéo e
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operacional. A analise P;-P; € basicamente a técnica do valor presente ( PW ), a qual reduz a
valores atuais todos os ganhos e despensas resultantes na comparacdo entre a alternativa
convencional e a alternativa solar com auxilio de energia convencional. Esse método é conhecido

internacionalmente como o Life Cycle Saving Method ( LCS ).

6.2 FRACAO DE GANHO SOLAR E 0 METODO f-CHART

Na anélise termoecondmica é fundamental equacionar a contribui¢do da energia solar no
suprimento da demanda energética de um determinado sistema. Este aporte solar ¢ chamado de
fragdo solar e se refere a fragdo de energia nas bases mensal ou anual, que ¢ suprida pela fonte
solar, isto €,

ganho de energia auxiliar devido a energia solar

Fracéo solar = 6.1

¢ demanda energetica convencional ©.1)
Na base mensal tem-se que,
Wo i Wbst i Ws i

=— —=— 6.2

l Wo,i Wo,i ( )
i=1,2,...,12
e na base anual,
F=u= anzu:alfi W (6.3)
WO Z Wo,i
anual

onde W, é a energia total necesséria ao ciclo de refrigeragdo convencional, Wy € a energia
auxiliar (booster) entregue ao sistema combinado. A diferenga das duas energias € a energia

ganha, em decorréncia da energia solar.

Dos resultados obtidos da simulagfo termodindmica do sistema hibrido, observou-se que
para um determinado coletor com temperatura de estagnagfo fixa, a fragfo solar F € uma funcéo
monotonicamente crescente da drea do coletor. O ajuste dos dados da simulag&o resultou numa

equagdo de Boltzman na forma,

+X, (6.4)

69



OTIMIZAGAO TERMOECONOMICA - METODO P, - P,

onde os valores das constantes K,, K,, K; ¢ K4 dependem das diferentes condicdes de operagio

do sistema.

Esta fragdo de ganho de energia elétrica no booster com a alternativa solar nfo pode ser
confundida com a fragdo de ganho f-Chart [3]. Deve ser considerado que F representa um ganho
para o determinado valor de energia solar incidente efetiva sobre o coletor solar Gr, para valores
particulares Fr (ta), FrUy, Te, Tc € Q.. O valor de F ¢ portanto deterministico. A funcéo f do
metodo f-Chart € o resultado do ajuste funcional decorrente da avaliagdo do desempenho um
numero representativo de sistemas de aquecimento solar nos Estados Unidos. O desempenho
desses sistemas foi avaliado experimentalmente e obtido a simulagfio com o software TRANSYS
[3, 16], o qual foi validado experimentalmente e foi utilizado largamente para a geragéo estatistica

de valores de f.

Para se obter uma fungdo equivalente para o ciclo ejetor assistido por energia solar, seria
necessdria a simulagdo com otimizagio exibida nos capitulos anteriores, considerando-se nio
somente valores diferentes de Fr (tat), FrUy, Te, T € Q. mas sobretudo a distribui¢do hordria de
Gr e sua media mensal. A simulagdo para valores hordrios de Gr deveria considerar
necessariamente um ciclo ja otimizado, para determinado valor de Gr de referencia e ser
formulada de tal sorte a permitir a computago de Wi, necessaria para garantir a razéo de fluxo
o do ejetor, tal que este operasse na condigio favoravel de 6timo, na circunstancia de que Gr seja
varidvel e deficitaria. Em outras palavras, para cada valor horario de Gr, um fator F deveria ser
computado de sorte a manter o ciclo na condigdo 4tima. Desconsiderando-se a complexidade
adicional de modelac@o, decorrente da necessidade de se levar em conta o comportamento
transiente do sistema, essa simulagio resultaria em uma distribui¢do estocastica de F para uma
correspondente distribui¢do estocastica de Gr, para um valor médio mensal de Gy conhecido. O
tej-Chart seria entdo a correlagdo do valor esperado de F com o valor médio de Gr, Fr(ta),
FrUL, Te, Tc € Qe, em analogia ao caso dos sistemas de aquecimento. Essa nova fungdo f;. é que
deveria ser considerada para uma correta andlise econdmica do ciclo ejetor assistido por energia
solar. O que se pode concluir & prior € que existe uma relagdo funcional entre F e o f~-Chart para
sistemas de aquecimento, visto que a demanda para uma operagdo Otima do ejetor exige
incremento de trabalho no booster, quando o valor nominal Q, necessdrio para que o sistema

opere no ponto de 6timo seja reduzido para f;Q,, em decorréncia da variabilidade de Gr no
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periodo. Tal andlise certamente demandaria muito tempo, principalmente por dever considerar o

aspecto transiente da simulag¢do, o que fugiria ao escopo da pressente dissertacgo.

6.3 CUSTOS DOS SISTEMAS SOLARES
6.3.1 INVESTIMENTOS

Os custos de instalagdo de equipamentos que operam com energia solar sdo importantes
para o processo de andlise econdmica. Incluam-se nestes, o custo de coletores, booster, bombas,
valvulas de expansdo, controles, tubos, trocador de calor, condensador, evaporador e todos os
outros equipamentos associados a instalagdo do sistema, que em algumas circunstancias podem

ser iguais ou maiores a os valores de compra.

Todavia, na presente analise ndo sera considerado o custo de capital do sistema de
refrigeracdo com ejetor. Essa hipétese carateriza a presente andlise como o método do custo
oportunidade. A vantagem econdmica obtida com o investimento em coletor solar e a redugéo de
despesas operacionais, consideradas as despesas com o custo do investimento e ganhos de
redugdo de impostos, deverd ser comparada ao valor do equipamento alternativo (ejetor), uma
vez descontado o capital devido ao equipamento convencional (ar-condicionado) e suas

renovagdes no periodo de analise econdmica.

A comparagdo da vantagem obtida (LCS) com os valores de capital mencionados nio sera
feita neste trabalho, pois ndo se poderia comparar o custo do ejetor que presentemente esti em
fase de demonstragdo comercial, com o custo do aparelho de ar-condicionado, que tem mercado

franco e portanto uma escala de produg¢do otimizada.
O custo de capital de instalagdo do coletor solar é expressado pela equagio,
C;=C,A +C; (6.5)

onde C, € o custo unitdrio da 4rea do coletor solar e Cg representa os custos de controle e

instalagdo independentes do coletor.
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6.3.2 CUSTO DE OPERACAO

Estes custos incluem os custos da energia auxiliar consumida pelo booster e bomba,
impostos extras a os bens imoveis, taxa de juros sobre o capital emprestado utilizado na compra

dos equipamentos € outros custos menores.

O custo anual para sistemas solares e ndo solares pode ser expresso por,

( custo de \ ( ( (
custo de custo de custo de . abatimento
Custo consumo de B ) imposto . 6.6
anual | = | combustivel ou + paga:mento + | manuteng D |+ cnerg.la + patrimonial —| doimposto ( . )
da hipoteca € seguro parasita de renda

energia auxiliar

O pagamento de hipoteca inclui o pagamento de juro do montante do dinheiro emprestado
para a instalagdo do sistema. Custos de manuteng&o e seguro devem ser considerados para manter
o sistema em condigSes de operagéo e protegé-lo contra acidentes. O custo de energia parasita
corresponde aquele custo decorrente do consumo de energia elétrica das bombas e outros
dispositivos menores. O abatimento do imposto de renda para um sistema nio-comercial (que ndo

produz renda) é expressado por:

( Abatimento do ) .taxa de ( ] L l) 6.7
imposto de renda) m;p(‘)sto juros pagos + imposto patrimonia (6.7)
efetivo

No caso de o sistema ser uma instalagio comercial (que produz renda), tem-se

juros pagos
+ imposto patrimonial

( Abatimento do ) (taxa de |l despesa de combustivel

imposto | 4+ despesa de manuteng ® e (6.8)
) seguro

+ despesa de energia parasita

imposto de renda i
efetivo

+ deprecia¢ ®
onde,

(taxa de\ (taxa de\ (taxa de\ (taxa de\(taxa de\

LimpostoJ = LimpostoJ +| imposto |- LimpostoJ LimpostoJ (6.9)
efetivo federal estadual federal / \ estadual
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6.3.2.1 Economia solar

O ganho solar ¢ a diferenca do dispéndio com o sistema convencional e o dispéndio com

o sistema solar combinado (a economia pode ser negativa, o que significaria uma perda). Esta

defini¢do foi dada por Beckman et al. [3], na forma de equagdo que segue

dispendio com

dispendio com
Ganho P ) .
=| osistema |-| o sistema (6.10)
solar .
convencional solar
Também pode ser escrito como,
incremento nos custos de juros de hipoteca \
. . ganho
Ganho ganho de + incremento no custo de seguro de manuteng % i
= N . . +| de imposto (6.11)
solar combustivel + incremento no custo energia parasita q P
e renda

+ incremento no imposto patrimonial

O significado dos termos da equagéo (6.11) sdo os mesmos daqueles da equagdo (6.6),
exceto que aqui eles se referem aos incrementos dos varios custos que os sistemas solares

acrescentam em relagéo aos sistemas convencionais. Equag¢des analogas as equagdes (6.7) e (6.8)

podem ser escritas para a equagdo (6.11) na forma que segue:

Para um sistema ndo-comercial;

(taxa de\\ ( incremento \ (incremento\
( Ganho de : ) . (6.12)
. =| imposto || [ no pagamento |+ | no imposto .
imposto de renda p. p g ; P .
efetivo de juros patrimonial
E para um sistema comercial:
incremento dos juros pagos
+ incremento do imposto patrimonial
( taxa de | | + incremento no custo de energia auxiliar
(6.13)

imposto de renda . € seguro
efetivo . s
+ incremento na depreciag D

- mon tan t¢ economizado de combustivel
ou energia auxiliar

ganho do . . i
= Lxmposto + incremento no custo de manunteg D
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6.4 DESCONTO E INFLACAO

O mais completo enfoque econdmico na andlise de sistemas solares até o presente é o
método LCS. Neste método todos os custos sdo convertidos para o valor presente e o ganho é a
soma de todos os valores presentes das receitas e despesas no periodo de analise econdmica. O

valor presente de um unico pagamento, para N periodos a taxa de desconto d é expresso por

(6.14)

Se A representa o valor do pagamento no final do primeiro periodo e i é a inflagdo no

periodo, o valor de A para N periodos ¢ acrescido para
A N-1
Cy =A(1+i) (6.15)

e o valor presente de A € expresso por

A(1+i)N_l
PWy =—5— (6.16)
(1+d)

Esta equacgdo € util para se calcular o valor presente de cada um dos pagamentos das
séries de pagamentos com inflagdo. Também ¢ 1til para se calcular o valor presente de cada um
dos custos de qualquer tempo, que sdo antecipados durante o periodo de andlise e para o qual o

valor do custo no final do primeiro periodo é conhecido.

6.5 FATOR DO VALOR PRESENTE PARA SERIE DE PAGAMENTOS

Se uma obrigagéo ocorre a cada ano com uma inflagdo i por periodo, o fator de valor
presente (PWF) da serie de N pagamentos pode ser calculado pela soma da equagdo (6.16) sobre

os N periodos. O resultado € o seguinte:

e )
(1+i)j_l_<(dii)tl—(lljdj J se i#d

- i
(1+d) -—EI— se 1=d
1+1

(6.17)
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Se a fungdo da equagdo (6.17) é multiplicada pelo primeiro de uma serie de pagamentos
feitos do final de cada periodo, o resultado ¢ a soma dos N pagamentos descontados para o

presente com uma razéo de desconto d

6.6 METODO P, - P,

Os custos no periodo de vida, referentes ao seguro, manutencéo, energia parasita, imposto
patrimonial, juros de hipoteca e da energia elétrica sdo determinados com os valores presentes
apropriados. No presente método dois fatores sdo considerados; o primeiro € o termo que é
diretamente proporcional ao valor monetario da energia elétrica no primeiro ano e o segundo,
correspondente a soma dos termos relacionados diretamente ao investimento inicial no sistema.
Fazendo uso destes fatores, Brandemuehl and Beckman [4, 16] propdem uma formulagéo simples

para o ganho durante a vida util que é traduzida pela equagfo seguinte,
LCS=P,Cy, LF-P,(C, A, +C;) (6.18)

onde P; € a relagéo entre o ganho decorrente da redugdio de consumo de energia elétrica no
periodo de vida do empreendimento, referente ao primeiro ano € o investimento inicial € P,, é a
relagdo entre os custos devidos ao investimento no periodo de vida e o investimento inicial.
Qualquer custo proporcional ao custo da energia auxiliar do primeiro ano pode ser incluido na
andlise para determinar um valor apropriado de P, e qualquer custo que é proporcional ao

investimento pode ser incluido em P,.

Pela teoria economica P; € expresso por
P, =(1- CY)PWF(N_,ip,d) (6.19)

enquanto que P, € dado pela expresséo,
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WEF(N
P2=D+(1—D)P (Ny,0.)

PWF(NL’Oam)
o ( \ 0]
1 D) BN ) L B S0
K PWF(NLaoam) PWF(NL,O,m)
i - (6.20)
+ M, (1- CT)PWF(N,,ig,,d) + t V(1- ) PWF(N, ,igy.d)
o

R
- —PWF(N,_,,,0,d) - ———=~(1-Ct
ND ( min ) (1+d)Nc( t)

onde

C = indicador (se comercial C = 1 e ndo comercial C=0)

t = imposto de renda efetivo

N.= periodo de andlise econdmica na vida util do sistema
irLr = taxa de inflag@o da eletricidade ou energia auxiliar

d = taxa de desconto anual do mercado

D =razio da contrapartida e do investimento inicial

Nmim= periodo durante o qual o pagamento de amortizagéo contribui
para o analise (usualmente o minimo de N € N)

N_= periodo de empréstimo

m = taxa de juros

M= razéo dos custos variados (energia auxiliar, seguro, manutengéo)
e do investimento inicial.

t = imposto patrimonial baseado no valor de avaliagio

V= razdo do valor patrimonial do sistema solar avaliado no primeiro
ano e do investimento inicial

Np= periodo de depreciagdo

N .= periodo durante o qual o pagamento de amortizagdo contribui
para o analise (usualmente o minimo de N. € Np)

Ry = raziio do valor de revenda no final da vida 1til e do investimento inicial

Ca= custo unitério de rea de coletor por m’

Ct = custo independente da area de coletor (controles, bomba
de circulagdo, tubos, etc.)

CeLr = custo da energia auxiliar (booster) por kWh

L = demanda anual de energia elétrica, kWh
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F = fra¢fo anual de energia economizada com energia solar

Na equacgdo (6.20) o primeiro termo da direita representa a contrapartida Todos os
outros termos representam 0s custos que devem ser pagos em parcelas, em propor¢do ao
investimento inicial. O segundo termo representa os custos de financiamento a juros no periodo; o
terceiro, dedugdo dos impostos de renda; o quarto, custos gerais tais como energia auxiliar,
seguro, manuten¢do; o quinto, custos de imposto patrimonial; o sexto, dedugfio do imposto
devido a depreciagéio pelo método linear; e o sétimo representa o valor presente do valor da renda

no final da vida util.

O valor dos pagamentos do empréstimo dependem de N e N.. Se Ni. < N, o periodo N
contribuird no pagamento. Se N. > N, somente N, serd tomado em conta durante o periodo de
analise. Se N, for o periodo sobre o qual o fluxo de caixa descontado é calculado fora das
estimativas dos custos do periodo, entfo Npyim = N.. Se N, for o periodo de operagéo esperado do

sistema e todos 0s pagamentos sdo realizados de forma planejada, entdo Ny, = Ni.

As equagdes de P, e P; incluem somente o valor presente e a relagdo dos pagamentos do
investimento inicial no sistema e ndo dependem da area do coletor e da fragdo solar o que permite
otimizar a area do coletor a partir da equagdo (6.18) onde a principal varidvel é A, uma vez
definidos a configuragiio e tipo de coletor. Derivando a equagio (6.18) com respeito a A; ¢

igualando o resultado a zero tem-se

oLCS
0A

[+

OF
=P Cgy LE -

P,C,=0 (6.21)
A maéaxima economia ¢ alcancada quando a derivada da fragfio solar F no ponto de
maximo satisfaz a equagfo seguinte:

oF  P,C,
dA, P, Cy, L

c

(6.22)

Desta equagio pode-se concluir que a demanda de F diminui com o aumento do custo da
energia auxiliar Cgi1, 0 que significa que A, Otima aumenta pois o comportamento de F ¢
exponencial assintotico com A.. Em outras palavras aumenta a viabilidade de investimento em

capital de coletor solar na circunstancia de Cg r aumentar.
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CAPITULO 7
ANALISE DOS RESULTADOS

7.1 INTRODUCAO

Neste capitulo sdo apresentados os resultados obtidos com a simulagdo e otimizagdo
termodindmica descrita nos capitulos anteriores. Para melhor organiza¢do do capitulo os
resultados sdo divididos em trés partes. A primeira apresenta resultados para o ciclo convencional
assistido por coletor solar. Sdo analisados os casos ideal e real. A simulagéo do ciclo real foi feita
para o refrigerante R114. Na segunda parte sdo apresentados resultados para o sistema hibrido.
Simulou-se duas situagdes, uma com o refrigerante R 114 e a outra com a amdnia. A primeira foi
feita com o propositos de comparagdo com a segunda. O R 114 é recomendado na maioria dos
casos analisados por outros autores. A segunda foi escolhida por varias razdes a saber, a amo6nia €
bastante utilizada na pratica e entre os refrigerantes freqlientemente utilizados € um dos menos
dispendiosos. Estas duas razdes, juntamente com sua estabilidade quimica, afinidade pela 4dgua e
nio miscibilidade com 6leo, fazem da amdnia um refrigerante ideal para uso neste sistema de
refrigeracdo, alem do que este refrigerante ndio degrada a camada de ozobnio. A parte final do
capitulo apresenta os resultados da otimiza¢do termoecondmica, para a qual utilizou-se também a
amoénia. O objetivo destes resultados € para mostrar as vantagens econdmicas do sistema hibrido.
Pela analise dos resultados presentes neste capitulo pretende-se evidenciar as potencialidades do

ciclo ejetor hibrido.

7.2 RESULTADOS PARA O CICLO EJETOR CONVENCIONAL ASSITIDO POR
COLETOR SOLAR

7.2.1 CICLO IDEAL

A méxima eficiéncia do ciclo ejetor convencional ideal em fungdo da temperatura de
estagnacdo & apresentada na figura 7.la. Foram utilizadas varias temperaturas de condensag@o
com temperatura de evaporagdo igual a 4 °C para todos os casos. Este valor foi escolhido por ser
o fregiientemente utilizado para propdsitos de condicionamento de ar. Desta figura pode-se

concluir que a eficiéncia do sistema depende da temperatura de condensagdo. Para um incremento
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de T, a eficiéncia total do sistema decresce substancialmente. A eficiéncia do sistema aumenta
apreciavelmente com a qualidade do coletor, que é representa por sua temperatura de estagnago

Tg«. Temperaturas altas correspondem a coletores mais eficientes, porem de maior custo.

Nas figuras 7.1b, 7.1c, 7.1d e 7.1e sdo apresentadas curvas do coeficiente de desempenho
do ciclo ejetor, da eficiéncia do coletor, da temperatura de geragdo e da 4rea de coletor para o
ponto de méxima eficiéncia do sistema respectivamente, em fungdio da temperatura de estagnagio.
Na figura 7.1b observa-se que o COP do ciclo ejetor decresce apreciavelmente com o incremento
de T, 0 que requer um elevado valor de T para compensar este decréscimo. O incremento de T,
provoca uma queda na eficiéncia do coletor € como conseqgiiéncia também no rendimento do
sistema. Tanto o COP do ciclo ejetor quanto a eficiéncia dos coletores diminuem com o
incremento de T. € aumentam com o aumento da temperatura de estagnagdo do coletor, quando a
temperatura de condensagdo permanece constante, como pode-se observar nas figuras 7.1b e 7.1c
respetivamente. A figura 7.1d mostra que a temperatura de gerag@io T, sofre uma elevagio com o
aumento da temperatura de condensagfo. Se esta ultima permanece constante, a temperatura de
geragdo cresce com a o aumento da temperatura de estagnagdo. A 4rea de coletor necesséria
aumenta também com o aumento da temperatura de condensag¢do. Contudo, pode-se observar que
para maiores temperaturas de estagnacgdo do coletor, a drea varia pouco com T, como pode ser

observado na figura 7.1e.

O ciclo ideal descrito serve como referencia para os sistemas reais. Também e (til para a
estimar os valores dos pardmetros de operagdo de um sistema real. A maximizagfo da eficiéncia
total para um ciclo real requer uma escolha adequada da temperatura de estagnacdo e da
temperatura de evaporagdo dentro de seus limites maximos permissiveis e uma temperatura de

condensagdo mais baixo posivel.
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Figura 7.1c Eficiéncia do coletor no ponto da maxima eficiéncia
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Figura 7.1e Area de coletor do ciclo ejetor ideal no ponto
de maxima eficiéncia, para 1 Ton. de refrigeragdo

7.2.2 CICLO REAL

Resultados da otimizagdo numérica do ciclo real sdo apresentados nas figuras 7.2(a-f). A
figura 7.2a representa a maxima eficiéncia do sistema em fungdo da temperatura de estagnacdo,
enquanto que as figuras 7.2b, 7.2¢, 7.2d, 7.2e e 7.2f representam respectivamente, o coeficiente
de desempenho do ciclo, a eficiéncia do coletor, a temperatura de geragdo, a area de coletor e a
relagdo de fluxo de massa, no ponto da maxima eficiéncia do sistema em fun¢do da temperatura
de estagnagfo. Nesta simulagdo foram consideradas s6 temperaturas de condensag@o de 30°C e
40°C. A comparagdo destes resultados com os do ciclo ideal mostram comportamento similar.
Em ambos casos a eficiéncia global, temperaturas de geragdo, eficiéncias do coletor e coeficientes
de desempenho do ciclo ejetor crescem com o aumento da temperatura de estagnag@o do coletor.
Nas figuras 7.2 pode-se observar ainda que para valores de T iguais a 100°C e 200°C, a relagdo
das eficiéncias do sistema ideal e real ¢ da ordem de 5 para 3, ou seja, que a eficiéncia de um

sistema real é de 20 a 30 % da eficiéncia de um sistema ideal.
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A figura 7.2e mostra as curvas da area de coletor. Nos dois casos apresentados observa-se
comportamento similar ou do caso ideal. Para T, = 30°C a 4rea de coletor do caso real é até trés
vezes maior que a drea correspondente ao caso ideal. Esta relagdo aumenta pelo menos até 4,3
quando T. = 40°C. Na figura 7.2f observa-se que o incremento na temperatura de condensacdo
provoca uma queda na rela¢do de fluxo de massa. Isto ocorre devido ao aumento do fluxo de
massa primario ( M, ) necessério para compensar o incremento na temperatura de saida do ejetor.
Observa-se ainda que a relagao de fluxo de massa aumenta com o aumento da temperatura de

estagnacdo do coletor, quando os demais parametros permanecem constantes.

Como era de esperar, verificou-se a existéncia da onda de choque na regido 1-2 do ejetor.
Para T. = 30°C e 100 < Ty < 200 encontrou-se na se¢do 1 (antes do choque) valores para o
numero de Mach no intervalo 1,452 <M; < 1,493 e na se¢do 2 (depois do choque) de 0,664 > M,
> 0,647. Para T, = 40 °C, 1,645 <M, < 1,696 e 0,237 > Mzz Q\,S?l‘. Cabe aqui ressaltar que
somente ¢ possivel encontrar valores 6timos da eficiéncia do sisten;ai se 0 escoamento no ejetor
passa de supersdnico a subsonico, condi¢do necessaria para o 6timo funcionamento do ejetor

como foi explicado no capitulo 3 M
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Figura 7.2a Maxima eficiéncia do ciclo ejetor real assitido
por coletor solar

83



ANALISE DOS RESULTADOS

1.0

R 114

0.8

0.6

copreal max

04 /-30 C

0.2 | Te=40 °c
0.0 1 1 1 1 1
100 120 140 160 180 200
T [°C 1
Figura 7.2b Coeficiente de performance no ponto de maxima
eficiéncia do sistema real
100 ] T T T T
i R 114
80
- 60
(&}
e 30°C
@ /
© 40
& /'rc =40°c
20
0 1 1 1 1 1
100 120 140 160 180 200
T [°C]

Fifura 7.2¢ Eficiéncia do coletor solar no ponto da méaxima
eficiéncia do sistema real

84



150 T T T i | T
i R 114
130
110
(&)
S -
>
90
/ “0 DC
70
/ R B
50 1 1 1 1 1
100 120 140 160 180 200
T [°C]
Figura 7.2d Temperatura no gerador no ponto da maxima
eficiéncia do sistema real
200 T ] T T 1
- R 114
160
120
NH
E L
r
<
80
\ 40°c
40 e C\\
0 1 1 1 1 1
100 120 140 160 180 200
(o]
Te[ C1

ANALISE DOS RESULTADOS

Figura 7.2e Area do coletor solar para o ponto de maxima
eficiéncia do sistema real
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Figura 7.2f Relagdo de fluxo de massa para o ponto da maxima
eficiéncia do sistema real

7.3 RESULTADOS DO SISTEMA HiBRIDO

Nas figuras 7.3-7.17 s@o apresentados resultados do processo de otimizag¢do nos quais as
melhores condi¢des de operagdo do sistema sdo atingidas. Em todos os casos da simulagdo foi
utilizada uma temperatura de evaporag¢do igual a T. = 4°C, que é um valor comum para
propositos de condicionamento de ar. A simulagdo foi realizada para temperaturas de
condensagdo T, variando de 30 a 60 °C. A varidvel independente em todos os casos ¢é a
temperatura de estagnag@o do coletor solar. Os graficos sdo independentes do valor particular de

B.

O parametro que varia discretamente nas figuras € 0 COP,... Para determinadas condigdes
de operagdo (T, T, Ty) um alto valor de COP, representa uma baixa energia mecanica
consumida (booster). Assim, quando COPpec —> o« ou Wyee — 0 0 sistema funciona totalmente

com a energia solar, que corresponde ao caso descrito na se¢do 7.2.2.

Conhecendo-se P, a partir de T. = 4 °C, diferentes valores de COP,,. correspondem a uma

determinada clevagdo de pressdo (Ps-P.) e varios valores da relagdo de pressdo Py/P.. Estes
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valores sdo apresentados nas tabelas 1 e 2 para o R-114 e o amOnia respectivamente. Nessas
tabelas pode-se observar que as pressdes no caso da amdnia sdo altas o que representa a

necessidade de equipamentos mais robustos.

As condi¢des de operagdo 6timas sdo obtidas pela determinagdo de T, e @ que resultem na
maxima eficiéncia do sistema. As figuras 7.3, 7.6, 7.9, 7.12 e 71.15 ilustram o comportamento da
temperatura de geragdo e da eficiéncia dtima do sistema. Figuras 7.4, 7.7, 7.10, 7.13 e 7.16
mostram a eficiéncia do coletor solar e o coeficiente de desempenho térmico do ciclo de
refrigeragdo no ponto da maxima eficiéncia do sistema. As figuras 7.5, 7.8, 7.11, 7.14 ¢ 7.17
mostram a area do coletor para um valor particular B igual a 0.0053 °C"' e a relacdo do fluxo de

massa, também para o ponto de maxima eficiéncia do sistema.

Pode-se observar das figuras 7.3-7.17 que temperaturas de condensagdo baixas sdo
sempre benéficas para o sistema, o que resulta em temperaturas menores de geracéo e por sua vez
em eficiéncias maiores nos coletores. As figuras também mostram que quando a diferenca T.-T.
diminui, o valor de COP¢mico € incrementado. Pode-se observar ainda que para valores maiores de
temperaturas de condensagdo correspondem a maiores areas de coletor e maiores relagdes de
fluxo de massa. A relacdo de fluxo de massa € inversamente proporcional a pressdo de

condensa¢do ou seja, que quanto maior esta pressdo menor sera seu valor.

TABELA 1 Estados termodindmicos do R-114 no intercooler
para T. = 4 °C e varios COPyec

AP =P, - P, P, %

COP,, kpa kPa °C | P/P.
o 0 102.2 4 1,00
20 41.50 143.7 13,3 1,41
15 56,90 159.1 16,2 1,56
10 90.60 192.8 21,9 1,89
5 203.00 305.2 36.6 | 2.99
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TABELA 2 Estados termodindmicos do amdnia no intercooler
para T, = 4 °C e varios COP .

AP =P; - P, P, T,

COP e kPa kPa °C P,/ P.
© 0 498.7 4 1,00
20 191,60 690.3 13,3 1,38
15 261,60 760.3 16,2 1,52
10 412,10 910,8 21,8 1,83
5 959,40 1458,1 37,6 2,92

A temperatura de estagnagdo do coletor também tem efeito significativo no desempenho
do sistema; altos valores de Ty resultam numa maior eficiéncia do coletor, que por sua vez

favorece a eficiéncia total do sistema.

A diminui¢do do COPye implica que mais energia é investida na forma de energia
mecanica (elétrica). Esta energia € utilizada pelo booster para contribuir na compressdo realizada
pelo ejetor. Do ponto de vista estritamente termodindmico, o ciclo de compressdo € mais eficiente
que o ciclo ejetor. Contudo, quando a energia térmica ¢ disponivel a baixo custo, como € o caso
da energia solar, a combinagdo dos dois sistemas resulta no uso mais eficiente da energia térmica.
A diminui¢do do COP e por conseguinte melhora 0 COPi¢mico do sistema, para uma determinada

temperatura de condensacéo fixa.

As figuras 7.3 - 7.17 proporcionam ainda informag¢des necessdrias para avaliar o sistema
hibrido. O intervalo das condi¢des de operagdo apresentadas nessas figuras ¢ suficientemente
amplo para escolher uma variedade de possiveis condigdes de operagdo. Em relagdo ao
refrigerante, as figuras mostram que a amonia é mais atraente que o R-114, em adigdo as
qualidades ja mencionadas anteriormente. Observe-se que a eficiéncia do sistema quando ¢
utilizada a aménia aumenta mais intensamente que no caso do R-114 para temperaturas menores
de condensag¢do e também com o incremento na temperatura de estagnagdo do coletor. Observe-
se ainda que no caso da amdnia, a eficiéncia dos coletores ¢ menor porque as temperaturas de
geracdo sdo mais altas. Contudo, este efeito ndo afeta a eficiéncia total do sistema, ja que o

coeficiente de desempenho térmico do ciclo € sempre maior em relagdo ou R-114, devido ao fato
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de que o calor de geragdo necessario € menor implicando por conseguinte numa area de coletor

menor.

As vantagens do sistema hibrido podem ser melhor ilustradas com alguns exemplos
préaticos. Para este propdsito considere-se uma radiagdo solar de 2,5 MJ / h-m® (= 694 W/m’)
para uma determinada inclina¢do do coletor. Assume-se que o coletor € de placa plana com uma
cobertura e pintura seletiva com temperatura de estagnagdo de Ty = 200 °C e eficiéncia de 0.85

para T, = 10 °C. Substituindo estes valores na equagio (4.14) teremos,

n. 085
T. -T. 200-10

st o

B= = 0,0045 °C! (7.1)
Para T = 4 °C, T, = 40 °C, COPpc = 10 € Ty =200 °C da figura 7.12(a) para o R-114
temos.

n,

B 94 °C  ou ms=94x0,0045=0,423 (7.2)

Para a amonia da figura 7.12(b),

% =127 °C  ou m,=127x0,0045=0,5715 (7.3)

Estas eficiéncias sdo alcangadas com temperaturas de geragdo de 94 °C (figura 7.12(a)) ¢
106 °C (figura 7.12(b)), eficiéncias de coletor iguais a: n. = 106 x 0,0045 = 0,477 e n. = 94 x
0,0045 = 0,423, COPimico = 0,89 (figura 7.13(a)) e COPumicoc = 1,35 (figura 7.13(b)).

respectivamente.

A quantidade de calor Q. absorvido por m’ de area de coletor ¢ calculada pela equagio

(6.107) de onde resultam

para o R-114,
Qes =My Gr = 0.423 x 694 =293.6 W/ m’ (7.4)

para a amonia,

Qes = 1s Gr = 0.572 x 694 = 396.6 W/ m’ (7.3)
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Para proporcionar uma tonelada de refrigeragdo (3516 W = 12000 Btu/h) da equagio

(5.108) sera necessario uma drea de coletor igual a

para o R-114,
A —3516~12 ’ 7.6
©T 2936 (7.6)
e para a amonia,
A, =220 _gom’ 7.7
© 73966 (7.7)

Nas mesmas condi¢des de operagdo com sistema convencional teremos (figura 7.2(a)).

n,

B = 27,7 °C  ou mns=27,6x0,0045=0,125 (7.8)

Da equagdo (6.107) resulta

Qes =Ms Gr = 0,125 x 694 = 86,75 W/ m’ (7.9)
da equacdo (5.53),
A, =220 405w’ 7.10)
© 8675 oM (.

Este resultado mostra ser necessario para o sistema convencional uma area de coletor de
3.4 e 4,5 vezes a area de coletor necessaria para o caso do sistema hibrido para o R-114 ¢ a
amonia. respectivamente. Tal economia na area de coletor ¢ conseguida com energia mecanica

(elétrica) auxiliar a qual € calculada pela equagdo (4.7) como segue,

w Q. 3516
mee T COP 10

mec

=352 W (7.11)

Um aparelho de ar condicionado convencional operando nestas condigdes tem
COPpec=2.5 e requer poténcia proxima 1406 W. No caso do R-114, 12 m’ de area de coletor
economizariam 1406-352 = 1054W, que representariam um ganho de 1054 / 12 = 87,8 W/m’.

Para o caso de amdnia 8,9 m’ representam um ganho de 1054 / 8,9 = 118.4 W/m’. No caso do
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sistema convencional teremos a razio 1406 / 40.5 = 34.7 W/m’, isto é uma economia de 34,7 W
por m* de coletor instalado. A eficiéncia efetiva de energia solar para refrigeracdo seria de

87.8/694 = 12.7% para o R-114 ¢ 118.4 / 694 = 17% para o caso da amonia

As tabelas 3 e 4 resumem varios casos para temperaturas Te = 4 °C, T, = 50 °C, eficiéncia
de coletor de 0.9 para T; =10 °C e Ty = 180 °C (B = 0.0053 °C™"). Observe-se que a temperatura
de geragdo diminui com o aumento da energia mecédnica. O acréscimo da energia mecénica
diminui a carga do sub-ciclo ejetor, resultando numa redugfdo da temperatura de geragdo e por

conseguinte num aumento da eficiéncia do coletor.
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TABELA 7.3 Parametros de operagdo do sistema hibrido para varios COP

mec

ESPECIFICACOES DO SISTEMA PARA R-114

Temperatura de evaporagdo T, =4 °C (pressdo de evaporagdo  P. =102.2 kPa)
Temperatura de condensa¢do T, = 50 °C (pressdo de condensagdo P, =4451 kPa)
Temperatura de estagnacdo do coletor Ta=180°C

Coeficiente de eficiéncia do coletor B =0,0053 °C""'

Radiago solar na superficie do coletor G = 700 W/m’

Energia necessaria para ar condicionado convencional 1,4 kW / Ton. de refrigeracio

CONDICOES DE OPERACAO

COP ec 5 10 15 20
Temperatura no intercooler, °C 36,6 21,9 16,2 13,3
Pressdo no intercooler , kPa 305,2 192.8 159,1 143.7
Temperatura no gerador, °C 96 97 100 104
Pressdo no gerador, kPa 1298 1324.,6 1406.,7 1522
Eficiéncia total do sistema 0,51 0,18 0,12 0,10
Eficiéncia no coletor 0,45 0,44 0,42 0,40
COPiernico 1,14 0,40 0,29 0,25

REQUERIMENTOS PARA 1 Ton. DE REFRIGERACAO (Q. = 12000 Btu/h = 3516 W)

Radiagédo total nos coletores, kW 6,93 20,03 28,45 35,01
Area de coletor, m’ 9,90 28,62 41,21 50,01
Calor de geragdo, kW 3,10 8.81 12,23 14,10
Energia mecanica (elétrica), kW 0,703 0,352 0,234 0,176
Calor rejeitado pelo condensador, kW 7,32 12,72 16,04 17,87
Equivalente de energia mecanica substituida

por area unitaria de coletor, W/ m 70.4 36,6 28,3 24.5

Eficiéncia efetiva de conversdo, % 10,0 5,2 4.0 3.6
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TABELA 7.4 Parametros de operagdo do sistema hibrido para vérios COP ..

ESPECIFICACOES DO SISTEMA PARA AMONIA

Temperatura de evaporagio T =4 °C (pressdo de evaporagdo P, = 498.7 kPa)
Temperatura de condensa¢do T, = 50 °C (pressdo de condensagdo P.=2037 kPa)
Temperatura de estagnacdo do coletor T, =180 °C

Coeficiente de eficiéncia do coletor B =0,0053 °C"'

Radiagio solar na superficie do coletor Gy = 700 W/m’

Energia necessdria para ar condicionado convencional 1,4 kW / Ton. de refrigeracdo

CONDICOES DE OPERACAO

COP e 5 10 15 20
Temperatura no intercooler, °C 37.6 21,8 16,2 13.3
Pressdo no intercooler , kPa 1458,1 910,8 760,3 690.3
Temperatura no gerador, °C 104 106 107 108
Pressdo no gerador, kPa 6744 7009 7145 7282
Eficiéncia total do sistema 0,73 0,26 0,19 0,16
Eficiéncia no coletor 0,40 0,39 0,387 0,38
COPimics 1.82 0,66 0,50 0,43

REQUERIMENTOS PARA 1 Ton. DE REFRIGERACAO (Q. = 12000 Btu/h = 3516 W)

Radiag¢do total nos coletores, kW 4.80 13:59 18.33 21.43
Area de coletor, m’ 6.85 19.42 26.19 30.62
Calor de geragdo, kW 1.93 5.33 7.09 8.18

Energia mecanica (elétrica), kW 0.703 0.352 0.234 0.176
Calor rejeitado pelo condensador, kW 6.17 9.24 10.91 11.95
Equivalente de energia mecdnica substituida

por drea unitaria de coletor, W/ m 101.7 54.0 44.5 40.0
Eficiéncia efetiva de conversdo, % 14.5 7.7 6.4 3.7
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Figura 7.7 Eficiéncia do coletor solar e COP do ciclo de refrigeragio

para COP .. = 20 no ponto da maxima eficiéncia do sistema
(a) R-114, (b) Amodnia
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Figura 7.11 Area do coletor solar (B = 0.0053 OC"I) e relagdo de fluxo

de massa para COP .. = 15 no ponto da maxima eficiéncia do sistema
(a) R-114, (b) Amoénia
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7.4 RESULTADOS DA OTIMIZACAO TERMOECONOMICA

Foram realizadas simulagdes do sistema hibrido somente com aménia, para uma
temperaturas de condensagdo T = 50 °C, temperaturas de estagnagdo Ty=110°C, 150°C e 180°C,
custo de energia elétrica Cerr = 0,1 R$ / kWh, 0,1434 R$/kWh e 0,18 R$/kWh e varios valores

para o custo unitario de area do coletor.

Nas tabelas 7.5, 7.6 € 7.7 sdo apresentados resultados da simula¢do termodindmica para
T =50°C; Tq = 110 °C, 150 °C e 180 °C e vérios valores de COP . respectivamente. Observou-
se que a fragdo solar depende da area do coletor. Esta dependéncia pode ser aproximada
exponencialmente (equagdio 6.109). Os valores de K, K, K3, K4 dessa fungdo variam para as

diferentes condi¢des de operagdo como pode ser observado nas figuras 7.18, 7.19 e 7.20.

Para o célculo de P, e P, foram escolhidos C = 0, t= 0,45, N. = 20 anos, ig 1=0.1.
d=0,08, D= 0,1, Nmim= 20 anos, N;= 20 anos, m = 0,09, M= 0,01, t = 0,02, V =1, Np= 20.
N, =20 anos, R,= 0, Cx = 500 R$ ¢ L = 1.406 W x 8 h/dia x 365 dias/ano (considerando que o
sistema funciona somente durante o periodo diurno de 8 horas), que correspondem a valores

tipicos de sistemas solares [16].

As figuras 7.21 - 7.26 ilustram a drea Otima do coletor para diferentes condigdes de
operagdo. Observe-se nos trés casos apresentados que a tendéncia € a mesma; o custo menor de
area unitaria de coletor € sempre favoravel ao sistema, quando o custo da energia elétrica é
constante. Para um determinado coletor (custo fixo), o aumento no pre¢o da eletricidade resulta
em um beneficio para o sistema solar. As figuras mostram ainda que coletores com temperatura
de estagnagdo baixa (T = 110°C) ndo sdo favoraveis para o sistema. porque requerem maior 4rea
de coletor e por conseguinte maior custo. Contudo, temperaturas de estagnagdo altas (T4=180°C)
também ndo sdo favordveis porque acarretam investimento relativamente alto. Com temperaturas
de estagnag¢do menores podem-se encontrar resultados semelhantes, com menor investimento de
capital ¢ portanto mais favordveis do ponto de vista econdmico. Resultados numéricos da

otimizagdo termoeconomica sdo apresentados nas tabelas 7.8, 7.9 ¢ 7.10.

109



ANALISE DOS RESULTADOS

TABELA 7.5 Valores da area de coletor e fragdo solar para

varios COP e, Tc =50 °C e Ty= 110 °C

W A,
COP e kW : F
2,5 1,406 0 0
5 0,703 26,29 0,50
10 0,352 78,21 0,75
15 0,232 109,40 0,83
20 0,176 131,58 0,88

TABELA 7.6 Valores da area de coletor e fragdo solar para

varios COP e, To =50 °C e T4= 150 °C

W A,
COP ec kW 2 F
2,5 1,406 0 0
5 0,703 10,73 0,50
10 0.352 30,86 0,75
15 0.232 42,04 0,83
20 0.176 49,52 0,88
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TABELA 7.7 Valores da area de coletor e fragdo solar para
varios COPpee, Tc =50 °C e Tq= 180 °C

tht Ac
COP ec kW m* F
2,5 1,406 0
5 0,703 6,85 0,50
10 0,352 19.42 0,75
15 0,232 26,19 0,83
20 0,176 30,63 0,88
1,0
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Figura 7.18 Fragdo solar em fung¢do da drea do coletor para

T,=50°C e T,=110°C
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TABELA 7.8 Resultados da otimizagio termoeconomica para T¢= 50 °C, T¢= 110 °C, Ca € Cri1

Ca Crrr A, LCS Wt

RS/ m’ RS / kWh m’ RS F kW COP,...
75 0,1434 48,7 4572 0,691 0,4346 8,1
100 0,1434 40,7 3380 0,634 0,5147 6,8
125 0,1434 34,1 2382 0,573 0,6004 5,9
100 0,1 29,7 1061 0,525 0,6677 53
100 0,18 47,1 5576 0,681 0,4491 7.8

TABELA 7.9 Resultados da otimizagdo termoeconomica para T.= 50 °C, Tq= 150 °C, Ca € Cgi1

Ca Crrr Ac LCS Whst

RS / m’ RS / kWh m’ RS F kKW COP,,.
150 0,1434 222 5352 0,725 0,3872 9,1
200 0,1434 19,1 4251 0,679 0,4508 7.8
250 0,1434 16,5 3301 0,632 0,5176 6,8
150 0,1 18,2 2592 0,665 0,4706 7,5
150 0,18 24,7 7814 0,751 0,3497 10,1

TABELA 7.10 Resultados da otimiza¢do termoeconomica para T.= 50 °C, Tq= 180 °C, Ca € Cgr1

Ca CeLr A LCS Whst

RS/ m’ RS / kWh m’ RS F kW COP,..
250 0,1434 13,8 5139 0,718 0,3966 8,9
275 0,1434 13,1 4779 0,703 0,4169 8,4
300 0,1434 12,5 4435 0,689 0,4373 8,0
250 0,1 11,2 2413 0,654 0,4869 7,2
100 0,18 15,4 7582 0,747 0,3563 9,9
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ANALISE DOS RESULTADOS

Escolhendo o caso correspondente a primeira linha da Tabela 7.9, isto é, o caso de coletor
de R$150/m’, CeLr = R$ 0,1434/kWh, a area de coletor 6tima vidvel serd de 22.2 m’ e o ganho
(LCS) igual a R$ 5352,00 no periodo de 20 anos. Considerando-se que um aparelho de ar-
condicionado compacto de 12,000 Btu/h custa em torno de R$ 900 ¢ que em 20 anos serdio
necessarios trés renovagdes na base de R$ 500,00 por renovagéo, o total de recurso disponivel
para a aquisi¢do do equipamento de refrigeragdo por ejetor, incluido-se ai o gerador de vapor sera
em torno de R$ 5352,00 + R$ 900,00 + 1500,00 = R$ 7.752,00. Este resultado poderia servir de
referencia para incentivar estudos de viabilidade econémica dessa nova tecnologia, frente aos
resultados positivos que esta vem alcangando internacionalmente a nivel de pesquisa e

desenvolvimento.

Note-se que a energia solar tem sua oferta provavelmente aumentada durante as épocas de
secas prolongadas, que por sua vez tem impacto negativo sobre a produgio de energia elétrica.
Por outro lado, a necessidade € tanto maior quanto maior for a carga térmica sobre a edificagéo.
Adicionalmente, € possivel que os coletores solares desempenhem fungfio também como telhado
de residéncia, o que viria contribuir para a diminuigio da carga térmica da edificagio. O
desconforto térmico € resultado principalmente do clima decorrente de alta intensidade de
insolagdo. As observag3es acima e também o despropdsito termodindmico de converter energia
de alta qualidade (alta exergia) em calor, como é o caso de ar condicionado, constituem-se em
fortes argumentos para considerar o ciclo ejetor assistido por energia solar como uma concepgio

candidata natural para produzir ar-condicionado e refrigeragdo.
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CAPITULO 8
CONCLUSOES

A aplicagdo mais comum da refrigeragdo é o ar-condicionado, embora outras &reas
possam ser citadas, tais como refrigeracdo industrial e outras aplicagdes em industrias de
constru¢do ¢ de manufatura. O ciclo de refrigeragdo com ejetor € vidvel para produzir ar-
condicionado pela utilizagdo de coletores solares como fonte de calor € € um candidato natural

para competir com o sistema refrigera¢do convencional.

Da andlise desenvolvida resultaram trés programas computacionais que simulam o
comportamento do ciclo quandQ este é movido totalmente com energia solar (sistema
convencional) e quando ¢ auxiliado na compressio com o booster (sistema hibrido). No primeiro
caso, o sistema requer maior area de coletor e logicamente maior calor de circulagdo, ou que
implica uma desvantagem pela baixa eficiéncia do sistema. Esta desvantagem pode ser contornada
com o uso de coletores planos de temperatura de estagnag@o maior ou com o uso de coletores
concentradores. Contudo, tais alternativas resultam numa elevag@o da temperatura de geragéo, o
que pode ser prejudicial pelo fato de que os refrigerantes perdem sua estabilidade quimica a altas
temperaturas. A segunda andlise enfocou justamente as desvantagens encontradas na primeira.
Comprovou-se que a combinagdo de energia mecénica (elétrica) e solar é uma alternativa vidvel.

Esta combina¢do de energias, alem de reduzir a drea do coletor aumenta a eficiéncia do sistema.

Determinou-se as condi¢des termodindmicas Otimas para operar o ciclo e que estas podem
ser otimizadas também economicamente. Para esta andlise utilizou-se o método P, - P,, onde foi
necessario encontrar uma relagfio entre fragdo de ganho solar e a 4rea de coletor, a qual foi obtida

através do ajuste dos dados obtidos da simulagdo termodindmica.

O efeito da qualidade do coletor solar sobre o desempenho do ciclo foi também avaliado.
Coletores com temperaturas de estagnacdo baixas e muito altas devido ao alto custo ndo sdo
favoraveis ao sistema. Por conseguinte existe uma temperatura de estagnacdo ideal que permita
otimizar o sistema do ponto de vista tedrico. Isto implicaria na continuagdo da presente analise

enfocando pesquisas no projeto do coletor solar direcionado para esta Unica finalidade.




Em relagdo ao refrigerante, verificou-se que a aménia é mais atraente do ponto de vista
termodindmico que o R-114. Contudo, é oportuno observar que a aménia é téxica e também um
pouco combustivel e até explosiva em certas condi¢des. Torna-se portanto necessario analisar
outros refrigerantes que tenham as mesmas ou até melhores propriedades que a amonia e

principalmente que sejam favoraveis a preservagdo do meio ambiente.

Também foi apresentada uma rotina para a otimizagdo do ejetor. Nesta forma de
otimiza¢do € necessario avaliar o nimero de Mach. Comprovou-se que para a otimizagio ¢
fundamental que o escoamento passe de supersdnico a sbnico. Uma observagdo quanto a esta
metodologia € que ela ndo fornece informagdes quanto a geometria das dimensdes do bocal e da !
regido de mistura do ejetor. As informagdes encontradas contudo permitem determinar as

dimensdes caracteristicas do ejetor fazendo-se uso de equagdes corroboradas experimentalmente.

Resumindo, a andlise desenvolvida mostrou-se satisfatoria no que diz respeito a finalidade
a qual o presente trabalho se propde; possibilitou um entendimento da influéncia de alguns
parametros relevantes no estudo do ciclo de refrigeragdo com ejetor quando este € assistido total

e parcialmente com energia solar e da analise econdmica do ciclo.

Um tema que se afigura oportuno e atraente para investigagdo tedrica € o
desenvolvimento de uma correlagdo do tipo f-Chart para o caso especifico do ciclo ejetor
assistido por energia solar. Tal correlagdo certamente sera relacionada com a tradicional
correlagdo f-Chart para sistemas de aquecimento solar. Outro estudo que se afigura como
oportuno, seria a andlise de um sistema de refrigeragdo por ejetor, considerando-se o regime
transiente e a configura¢do do sistema com uma edificagdo onde o coletor solar tivesse a fungdo
adicional de inibir a insolag@o. O estudo transiente nio complicaria de sobremaneira a modelagio
matematica, uma vez que ja foram publicadas inimeras analises transientes de desempenho de
sistemas solares, trocadores de calor das mais variadas concepgdes e booster apropriados ao

ciclo.
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APENDICE A
PROPRIEDADES TERMODINAMICAS

O EES faz uso da equagéo de estado de Martin-Hou para todos os fluidos reais. Rela¢des
das propriedades termodindmicas sdo utilizadas para determinar a entalpia, energia interna e
entropia, baseados na equagéo de estado e correlagdes adicionais para determinar a densidade no

estado liquido, pressdo de saturag@o e calor especifico constante como fungdo da temperatura.

EQuag:ﬁo de estado de Martin-Hou € expressa por

-BT/T, -BT/T, -BT/T,
_RT A, +B,+C,e¢ A, +B,+C,e A, +B,+C,e

P= + + +
SR} (-o) .
A;+B; +Cse™ A+ B, +Coe TR
+
(v-1b)’ (1-ce)’
onde os termos A;, B;, C;, C’, a, B e R sfo constantes. T. € a temperatura (absoluta) critica
Massa especifica da fase liquida,
p=a,+a, T, +a, T} +a, T, +a,T,” +a, T} +a, T? (A2)
T,=1-T/T,
onde os termos a; sdo constantes.
Pressdo de vapor,
F T 3/2
1nP=-,I,’—+F2+F3T+F4(l—:r—] +F T’ (A3)

os valores de F; sdo constantes.




Calor especifico a volume constante,

¢, =G, +G,T+G,T* +G,T> + G,/ T* (Ad)

os valores de G; sdo constantes.
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