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Resumo: O estudo de sistemas de refrigeracdo por absor¢do tém se tornado cada vez mais atrativo, pelo seu potencial
de integragdo com fontes de energia térmica residuais. Neste trabalho é desenvolvido um quadro geral para a
modelagem termodindmica de um sistema de refrigeragdo por ciclo de absor¢do utilizando a mistura aménia-dgua, a
fim de se avaliar condi¢des operacionais e informagoes técnicas que auxiliem no projeto do sistema. A influéncia das
temperaturas de operagdo, eficiéncia e disposigcdo dos trocadores de calor (PASR - Pré-aquecedor de Solucdo Rica e
SR - Sub-resfriador) e diferentes configuracoes do ciclo (GAX - “Generator-Absorber heat eXchange” e duplo
estdgio) sdo analisadas e comparadas no intuito de se verificar o efeito no desempenho do sistema (COP -
“Coefficient of Performance”). A purificagdo da amoénia é analisada por meio das secdes de dessor¢do e retificacdo
da coluna de destilacdo, estimativas de perda de carga sdo feitas e, por fim, apresenta-se um pré-dimensionamento
dos trocadores de calor, fornecendo seus pardmetros globais de troca térmica. A simulagdo computacional é feita com
recursos do software EES (“Engineering Equation Solver”), que possui rotinas de cdlculo das propriedades
termodindmicas da mistura dgua-amonia, dentre outros fluidos. Os resultados da investigacdo mostram que oS
sistemas de duplo estdgio e GAX sdo potenciais alternativas para obteng¢do de maiores valores para o coeficiente de
desempenho (0,568 e 0,608, respectivamente), enquanto que os valores de COP para o ciclo de simples estdgio
oscilam entre 0,386 e 0,548. Todavia, esses ultimos sdo mais estdveis frente a variagcdo de pardmetros como a
temperatura de evaporagdo e de condensagdo.
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1. INTRODUCAO

Recentemente, devido as crises de fornecimento e precos da oferta de energia elétrica, o ciclo de absor¢do tem sido
estudado, desenvolvido e utilizado com mais freqii€ncia. Uma das aplica¢des mais comuns é o acoplamento deste ciclo
com sistemas de geracdo térmica ou elétrica, aproveitando o calor de exaustdo de turbinas ou caldeiras (Kourremenos et
al., 1994; Saghiruddin e Siddiqui, 1996).

A refrigeracdo por absor¢do é particularmente atraente quando os aspectos sécio-ambientais possuem um peso
importante na sele¢do do equipamento. Como ainda hd muitas comunidades isoladas e propriedades rurais que ndo t€m
acesso a energia elétrica, os sistemas de absor¢@o representam a melhor alternativa para producdo de frio nessas regides.
Além disso, neste tipo de ciclo termodindmico, empregam-se fluidos de trabalho com baixo impacto ambiental, como a
amOnia, que, em contraste com os refrigerantes tradicionais usados no sistema de compressao, ndo agridem a camada de
ozOnio. Além disso, a poténcia elétrica requerida para seu funcionamento (praticamente apenas pela bomba da solugdo)
tem um valor desprezivel quando comparado com a poténcia frigorifica total da instalacdo com ciclo de absor¢ao.

O ciclo de absor¢do dgua-amonia para refrigeracdo € conhecido a mais de um século (Punwani et al, 2005). No
entanto, a escolha desta tecnologia por parte dos projetistas de sistemas de refrigeracdo ndo era muito freqiiente,
provavelmente por algumas dificuldades referentes ao controle e a drea ocupada quando comparado ao tradicional ciclo
de compressdo a vapor. Porém, atualmente, com o encarecimento da energia elétrica, desenvolvimento de novas
possibilidades de cogeracdo e o fato do sistema utilizar fundamentalmente energia térmica obtida a partir de indmeras
fontes primdrias, a refrigeracdio por absor¢@o tem se tornado bastante atrativa industrialmente. Além disso, possui um
grande potencial de integracdo com ambientes industriais que possuam larga oferta e demanda de energia,
possibilitando, assim, novas formas de se aumentar a eficiéncia e a economia global de determinado sistema. A
tecnologia dos ciclos de absor¢do também tem evoluido no sentido de aumentar o coeficiente de desempenho (COP)
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(Hasabnis e Bhagwat, 2007). Novos rearranjos do ciclo e novas alternativas de misturas e aplicagdes t€m sido também
propostos e investigados com o propésito de melhoria de seu desempenho.

A tecnologia da refrigeracdo por absor¢do utiliza fundamentalmente energia térmica e relativamente pouca energia
elétrica (praticamente desprezivel quando comparado ao sistema por compressdo) para geragdo do frio. Segundo Abreu
(1999), ndo sdo comuns sistemas por absorcdo com poténcia situada entre a dos equipamentos domésticos e dos
industriais (cerca de 3 kW a 70,3 kW), sendo que nessa faixa o sistema se mostra ineficiente e instdvel em temperaturas
inferiores a 0 °C e o elevado custo e complexidade do equipamento anula a economia feita com a substitui¢io da
energia mecanica pela térmica.

O ciclo de resfriamento por absorcdo difere em certos aspectos do ciclo de compressdo de vapor. O sistema de
compressdo usa um compressor para a tarefa de elevar a pressdo do vapor proveniente do evaporador e impulsiona-lo
para o condensador, enquanto que no sistema por absor¢do, a elevacdo da pressdo do vapor € realizada pela bomba com
o auxilio do fendmeno da absor¢do. Posteriormente, no caso da solug@o de d4gua e amonia, o vapor refrigerante (amonia)
¢ separado e retificado por meio de destilacdo e segue para o condensador e evaporador.

Resumidamente, as vantagens do sistema de absorcdo sdo: menor consumo de energia elétrica quando comparado
aos sistemas de compressdo convencionais (de 5 a 10 %) (Madef, 1997); uso de energia térmica de baixa temperatura e
com possibilidade de utilizacdo de calor residual como insumo energético; menor reducdo do desempenho com o
abaixamento da temperatura de evaporacdo, utilizagdo de misturas ndo agressivas ao meio ambiente e operacio
relativamente mais segura pois permite facil eliminagdo de ar e os evaporadores nio estdo sujeitos a presenga de Sleos
(Silva, 1994). Trabalhos anteriores mostraram que baixas temperaturas de evaporacdo reduzem significativamente o
COP em sistemas de resfriamento por compressdao (Madef, 1997; ASHRAE Refrigeration Handbook, 1994) e que o
refrigerante (amonia) tem contribuicdo nula sobre a camada de ozo6nio, diferentemente dos tradicionais R22, R134a e
R123 (Dorgan et al, 1995).

E muito comum em ambientes industriais o desperdicio de energia na forma de calor em correntes quentes de ar e
dgua ou exaustdo de gases. Geralmente, ndo ha um lugar 6bvio para se aproveitar essa energia, por isso muitas vezes ela
¢ descartada. Observa-se que ela poderia ser aproveitada utilizando um sistema de resfriamento por absor¢do para
“geracdo” de frio. Entretanto, essa integragdo ndo € tdo simples. Deve existir, previamente, um dimensionamento da
quantidade de calor necessdria para que a solug@o atinja uma temperatura suficiente e que o resultado, em termos de
reducdo de temperatura, seja adequado aos requisitos de um determinado ambiente industrial (Punwani et al, 2005).

Assim, quanto mais se caminha para a idéia de sustentabilidade, sendo por razdes financeiras ou energéticas, mais
se dd o reconhecimento de que ndo se podem desperdicar recursos e, se possivel, deve-se utilizar diversos meios de
reaproveitamento no intuito de “gerar” ou ndo desperdigar energia. Um exemplo disso, € que estd interligada com o
presente trabalho, € a refrigeracdo a partir de fontes de calor de baixo potencial tais como correntes residuais presentes
no mesmo ambiente industrial.

Esse trabalho apresenta modelos matemadticos baseados na termodindmica e fendmenos da transferéncia de calor
com o objetivo principal de, através da simulagdo computacional em regime permanente, analisar de forma abrangente
o sistema de refrigeracdo por absor¢do utilizando a mistura 4gua-amonia, além da comparagdo energética entre os tipos
mais comuns de configuragdes para os ciclos.

2. MODELO MATEMATICO

Existem 26 diferentes tipos de configuragdo para sistemas de dois estdgios, porém somente alguns deles foram
avaliados quanto ao desempenho, conforme discutido no trabalho de Herold et al. (1996). Obviamente, cada mudanca
no ciclo que envolva aumento de custo deve ser justificada pelo concomitante aumento da sua eficiéncia. Todavia, nem
sempre a relacdo de eficiéncia energética entre diferentes ciclos sdo absolutas, pois deve-se levar em conta os limites
impostos pela aplicacdo para a qual o sistema sera utilizado. Por isso, nos moldes do propdésito de estudo desse trabalho,
também serd feita uma andlise comparativa entre ciclos mais comuns em aplica¢des industriais, visando compara-los
energeticamente.

Neste trabalho foram desenvolvidos modelos para trés diferentes configuracdes de ciclos de simples estdgio; uma
configuraciio de ciclo de duplo estdgio e uma configuracdo de ciclo GAX (Generator-absorber heat exchange),
detalhados a seguir.

2.1. Ciclos de simples estagio

Um ciclo de simples estdgio compreende o conjunto de gerador, coluna e retificador, absorvedor, evaporador,
condensador, bomba e vélvula de expansdo. E o mais utilizado em aplica¢des praticas comerciais e industriais, por
apresentar, comparado aos demais, maior simplicidade fisica. A andlise comparativa através da insercdo dos
equipamentos trocadores de calor tem por objetivo quantificar o ganho energético, devido a uma maior recuperagio
interna de energia, para que o investimento seja viabilizado.

As trés configuracdes escolhidas diferem-se pela inser¢@o de trocadores de calor em posi¢des estratégicas. Na
configuracdio 1.1, o ciclo possui apenas o sub-resfriador (SR) entre as correntes provenientes do condensador e
evaporador, conforme mostrado na Fig. 1 (a). Na configuracdo 1.2, o ciclo possui apenas o pré-aquecedor de solucio
rica (PASR) entre as correntes de solugdo pobre e rica, provenientes do gerador e absorvedor, respectivamente [Fig. 1
(b)]. Na configuracdo 1.3 o ciclo apresenta os dois trocadores de calor citados anteriormente, como mostra a Fig. 2.
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Figura 1. Diagrama esquematico do ciclo de simples estagio
(a) com subresfriador e (b) com pré-aquecedor de solucio rica.
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Figura 2. Diagrama esquematico do ciclo simples estagio com ambos os trocadores de calor SR e PASR.
2.2. Ciclo de duplo estagio

O ciclo de duplo estagio (Fig. 3) apresenta dois conjuntos de absorvedor, bomba, trocador e gerador-retificador. E
um sistema mais adequado para ambientes industriais em que a demanda energética é muito alta. E, além disso,
teoricamente, espera-se um maior COP que o de simples estdgio, pois o calor rejeitado pelo absorvedor do primeiro
estdgio € reaproveitado pelo gerador do segundo estidgio. Assim, o aumento da quantidade de equipamentos, que
representa um maior investimento, deve ser justificado por um maior rendimento energético. Nesse ciclo, a
configura¢io é mais complexa, pois, o vapor de amdnia a baixa pressdo proveniente do evaporador € dividido entre os
dois absorvedores, enquanto que o vapor de amonia a alta pressdo proveniente dos retificadores sdo combinados em
uma mistura, considerada adiabatica, antes da entrada no condensador. Entretanto, os equipamentos sdo os mesmos do
primeiro ciclo analisado, incluindo o conjunto tnico de condensador, trocador, valvula de expansdo e evaporador.
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Figura 3. Diagrama esquematico do ciclo duplo estagio.
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2.3. Ciclo GAX (Generator-absorber heat exchange)

No ciclo GAX, o trocador de calor PASR da lugar ao trocador de calor GAX (Fig. 4). Esse ciclo tem se tornado uma
alternativa corrente para se alcangar maior desempenho com uma configuracdo que essencialmente parece-se muito
com o ciclo de simples estdgio, apesar de utilizar o mesmo conceito do duplo. O GAX estd interligado com o fato de
que o sistema permite uma maior recuperacio interna de energia. Para o ciclo de simples estdgio, um trocador de calor
(PASR) fazia o aquecimento da solucdo rica proveniente do absorvedor, no intuito de diminuir a necessidade de energia
térmica no gerador. O conceito do GAX ndo € diferente, porém o trocador de calor comum d4 lugar ao trocador de calor
GAX, responsdvel por uma transferéncia de calor mais intima e direta da regido de alta temperatura do absorvedor para
a regido de baixa temperatura do gerador, através de um ciclo secunddrio, resultando em significativo aumento de
desempenho (Herold et al, 1996).
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Figura 4. Diagrama esquematico do GAX (Generator Absorber heat exchange).

O equacionamento termodindmico desse ciclo € feito partindo do principio de que o absorvedor pode ceder uma
certa quantidade de calor devido a diferenca entre os estados 10 e 11, sendo que o ponto 11 é o estado no absorvedor
que representa a menor temperatura no gerador. Concomitantemente, o gerador pode receber uma certa quantidade de
calor do absorvedor, que, teoricamente, equivale a diferenca entre os estados 8 e 12, sendo que o ponto 12 € o estado no
gerador que representa a maior temperatura no absorvedor.

Assim, como geralmente a quantidade de energia térmica fornecida pelo fluido no estado de maior temperatura do
absorvedor € menor que o calor requerido pelo fluido no estado de menor temperatura do gerador, a recuperacio interna
de energia consiste nessa energia cedida pelo absorvedor, a qual € realizada através do ciclo secundério. Além disso,
esse intervalo que potencializa a troca térmica estd restrito pelo “approach” de temperatura entre os pontos 8 e 11 e
entre 10 e 12.

2.4. Hipoteses e equacionamento principal

O modelo formulado leva em conta as seguintes hip6teses: (1) regime permanente de operacio; (2) as perdas de
carga nas tubulacdes sdo despreziveis; (3) as variacdes de energia cinética e potencial e as trocas de calor para o meio
ambiente sdo despreziveis; (4) a solucdo na fase liquida € incompressivel; (5) na saida do condensador, fluido estd no
estado de liquido saturado; (6) na saida do gerador, os fluidos estdo em condi¢cdes de saturacdo a temperatura do
gerador; (7) as correntes de liquido e vapor ao longo da coluna de destilacdo encontram-se em condi¢des de saturacdo;
(8) ndo h4 acumulo de dgua no evaporador; (9) as perdas de carga adotadas para cada equipamento sdo as mostradas na
Tab. 1; (10) os fluidos de arrefecimento e aquecimento, bem como seus estados termodinamicos, adotados na simulagcao

matematica dos ciclos sdo os mostrados na Tab. 2.

Tabela 1. Estimativas de quedas de pressao para os equipamentos.

Equipamento Queda de Pressao (kPa)
Condensador, Evaporador e Sub-Resfriador lado liquido 10
Sub-Resfriador lado vapor 20

Pré-aquecedor de Solucdo Rica (Sol. Rica) e

30
Pré-aquecedor de Solucdo Rica (Sol. Pobre)

Serpentina do Retificador 25
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Tabela 2. Fluidos e estados termodinamicos adotados na simulacdo matematica dos ciclos.

Suposi¢do / Dados de fabricante
Vapor de dgua
Pressdo de entrada: 588,39 kPa
Vazdo: 4 ton/h
Vapor de dgua
Pressdo de entrada: 1.225 ,83 kPa
Vazdo: 5 ton/h
Vapor de dgua
Pressdo de entrada: 980,67 kPa
Vazdo: 5 ton/h
Agua
Temperatura de entrada: 28 °C
Vazio: 35 kg/s

Variavel

Fluido para fornecimento de energia térmica no
gerador (ciclo simples estagio)

Fluido para fornecimento de energia térmica no
gerador (ciclo duplo estdgio)

Fluido para fornecimento de energia térmica no
gerador (ciclo GAX)

Fluido de arrefecimento do condensador e
absorvedor

A Tab. 3 mostra os dados de entrada utilizados nos trés programas principais, relativos aos ciclos de simples, duplo
estdgio e GAX. Na tabela, hd apenas dados de entrada para os ciclos principais, sendo que para os ciclos “Sem PASR” e
“Sem SR”, os dados sdo os mesmos que os do ciclo simples com ambos trocadores. Para o ciclo duplo, no caso em que
ha dois pardmetros devido a presenca de duas unidades de um mesmo equipamento, mostram-se os valores
padronizados no ciclo, respectivamente, 1 e 2.

Tabela 3. Dados de entrada para os ciclos.

Parimetros de Entrada Ciclo S(ig;glezs)estégio Ciclo ]()Fli[g)lo3 sstégio Cifé?gGgX
(o 1.290,93 kW 1.290,93 kW 1.290,93 kW
Carga Térmica Qr (kW) (367 TR) (367 TR) (367 TR)
Temperatura de evaporagéo Tx (°C) -10 -10 -10
Temperatura de condensagéo T¢ (°C) 37 37 37
Temperatura de
geracio Ty (°C) 150 180/ 100 175
Temperatura de
absorcio 7, (°C) 35 60 /35 40
Concentracdo do vapor refrigerante 0.996 0.996 / 0.995 0.996
Xr (kgam&nia/kgmistura) ’ ’ ’ ’
Efetividade do pré-aquecedor de 08 08/08 i
solucdo rica epssr ’ ’ ’
Efetividade do sub-resfriador &gz 0,8 0,8 0,8
Eficiéncia da bomba 75 0,5 0,5/0,5 0,5

Inicialmente, o sistema é tratado como uma “caixa-preta” visando facilitar a defini¢do de cada equipamento de
acordo com a necessidade de cada estado representado no ciclo. Portanto, um balango energético e de massa utilizando
a termodindmica cldssica torna-se imprescindivel. Para a andlise do ciclo, serd considerado que este estd em regime
permanente e as equacdes de balanco de massa, espécie e de energia (1, 2 e 3) serdo aplicadas para volumes de controle
para cada equipamento.

dm . .
E—Zm[—st (1)

%:Q—W+Zm,hi—2m,hs 3)

Para simulag@o dos ciclos, as equagdes foram implementadas no EES (Engineering Equation Solver). A escolha do
software deve-se a facilidade do seu uso no sentido de que ele identifica e resolve as equacdes utilizando o método
Newton-Raphson e possui uma extensa biblioteca de funcdes e propriedades matematicas e termofisicas, incluindo as
propriedades termodindmicas da mistura amdnia-dgua, obtidas pelas equagdes propostas por Ibrahim e Klein (1993).
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Conforme mencionado, o equacionamento adotado para simulagdo dos ciclos baseia-se nas Eq. (1) a (3)
simplificadas pelas hipdteses, sendo que sdo as mesmas para cada equipamento, independentemente do ciclo. Um total
de 222 equagdes foram obtidas e, por motivos ébvios, ndo estdo explicitadas aqui.

Para um pré-dimensionamento dos trocadores de calor, predominantes no sistema, optou-se pelo método da
diferenca média logaritmica de temperatura (47;,) determinada a partir da taxa de troca de calor e temperaturas de
entrada e saida dos fluidos quente e frio [Eq. (4) e (5)]. Dessa forma é possivel obter o produto UA de cada
equipamento, sendo “U” o coeficiente global de transferéncia de calor e “A” a drea de troca térmica, que é a drea
superficial do feixe de tubos. Sendo AT, e AT, calculados considerando-se arranjo de escoamento em contra-corrente
nos trocadores de calor.

Q =UAAT,, 4)
AT, - AT,

T, =—F 2 5
" In(AT, /AT,) )

Além do sistema de bombeamento responsivel pela elevacdo de pressdo do sistema, o trabalho necessdrio para
funcionamento no sistema inclui ventiladores, pequenas bombas, dispositivos elétricos, etc, entretanto, despreziveis
quando comparados com o primeiro fator. Portando, o COP poder4 ser definido conforme a Eq. (6).

COP = L (6)
0, +W,

3. RESULTADOS E DISCUSSAO
3.1. Validacao dos modelos

Os modelos de cdlculo foram validados utilizando resultados de trabalhos experimentais de trés instalagdes de
refrigeracdo por absor¢do de dgua-amodnia. Todavia, como o sistema permite diferentes disposi¢cdes de linhas e
equipamentos, ndo foi possivel encontrar trabalhos que utilizassem exatamente as mesmas configuragdes adotadas.

A Tab. 4 resume os principais parametros de cada sistema e, apds a adaptacdo com os dados de cada trabalho,
mostra-se, por ultimo, o erro relativo entre o COP experimental e o COP simulado pelos programas aqui desenvolvidos,
tendo como base o COP experimental.

Tabela 4. Dados para validacao dos modelos e erro relativo com o COP experimental.

Condi¢des de operacdo principais Caso 1 Caso 2 Caso3 | Caso4
Carga Térmica (evaporador) Qr (kW) 21,43 7,1 10 1000
Temperatura de
evaporagio T (°C) 8,5 15,33 -10 7
Temperatura de
condensacio Te (°C) 33,34 49,49 30 37
Temperatura de
geracio Ty (°C) 111.01 168,2 125 85
Temperatura de
absorcio T (°C) 40,7 57,58 30 32
Variacdo da temperatura no 2.6 7.01 10 6
evaporador ATy
Efetividade d~o pre-aquecedor de Jd Trocador 0.7 0.9
solucdo rica epasg ausente no GAX
Efetividade do sub-resfriador &g s/d 0,95 0,7 0,9
Eficiéncia da bomba 73 s/d 0,80 0,5 0,6
Concentracdo do vapor refrigerante x, 0.983 0.991 0.985 0.999
(kgamﬁnia/kgmistura)
COP (Coeficiente de Desempenho) 0,4134 0,58 0,495 0,672
Erro relativo com o
COP simulado pelo programa 9,53 % 2,93 % 2.02% | 1,04 %

A primeira instalacdo (caso 1), atualmente desativada, foi instalada e testada no Hospital das Clinicas da
Universidade Estadual de Campinas (UNICAMP), estando apresentada no trabalho de Silverio (1999). Nessa instalacdo
era utilizado vapor de caldeira no gerador objetivando a producdo de gelo pelo evaporador. Apesar de ser bastante
semelhante ao ciclo simples estdgio proposto no presente trabalho, esse sistema contava com trocadores de calor
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evaporativos como condensador e absorvedor, além de diferencas no sistema de retificacdo, como a inexisténcia do
condensador de refluxo e diferencas significativas na configuracio da coluna. A simulagdo computacional, também
realizada pelo autor apresentou um erro relativo de 9,87 % entre os valores do COP experimental e simulado por ele.

A segunda instalagdo (caso 2) corresponde a configuragdo do ciclo do tipo GAX apresentada por Gémez et al.
(2008). Diferentemente do ciclo simulado neste trabalho, o sistema estudado pelos autores foi projetado para uma
menor carga térmica e para producio de dgua gelada, além de apresentar diferentes configuragdes como recirculagio da
solug@o pobre que sai do gerador e recirculacdo dupla da solug@o pobre que vem do absorvedor.

J4 os casos 3 e 4 correspondem a programas de simulagdo computacional desenvolvidos por Sieres e Ferndndez-
Seara (2006) e Boer et al (2009), respectivamente, cujas configuracdes sdo bastante similares aquela caracteristica do
ciclo de simples estagio simulado neste trabalho. Apesar de ambos serem trabalhos tedricos, sua utiliza¢do como
ferramenta comparativa € vélida, pois compara o modelo de equacdes feito por diferentes autores para o mesmo
propdsito.

Nao foram encontrados na literatura dados experimentais para validacdo do modelo de duplo estdgio. No entanto, a
valida¢do do modelo de simples estdgio € suficiente, ja que as equagdes sdo as mesmas.

3.2. Comparacao de desempenho entre os ciclos e otimizacio

Sabe-se que intimeras configuragdes sdo possiveis para o ciclo de refrigeracdo por absorcdo e, quanto maior a
recuperacio interna de energia, maior € o desempenho do sistema. Assim, a insercdo de trocadores de calor entre
correntes estratégicas pode causar significativa melhora de eficiéncia que o torne vidvel. Outra maneira € anexar outro
conjunto de absorvedor-gerador, resultando em um ciclo de maior porte e desempenho. A dltima é a configuragdao
GAX, que dispensa um trocador de calor, entretanto, exibe a maior recuperagdo interna de energia através de uma troca
de calor mais intima entre gerador e absorvedor. Os principais resultados comparativos, como as trocas de calor (Q) e
efetividades (&) do absorvedor (A), secdo de dessor¢ao (Des) e Retificacdo (Ret) da coluna sdo mostrados na Tab. 5.

O programa (EES) permite também a utilizagdo de uma ferramenta de otimizagdo, que, para o caso de apenas um
grau de liberdade, utiliza os métodos de busca por secdo durea (Golden Section Search) e o método de aproximagdo
recursiva quadrética (Recursive Quadratic Approximations). Todavia, escolheu-se o primeiro, pois este se mostrou
muito mais confidvel, fornecendo resultados muito mais coerentes para cada otimizagao.

Tabela 5. Comparacio dos resultados para as diferentes configuracoes do ciclo de absorcao.

Tipo de Ciclo Simples | Ciclo Simples | . 1 ginotes | Ciclo Duplo | Ciclo GAX
configuracio/ estigio sem estigio sem estgio (Fig. 2) | estdgio (Fig. 3) (Fig. 4)
Parametro PASR [Fig. 1(a)] | SR [Fig. 1(b)] ’ ’ ’
Qg (kW) 3.336,75 2.626,78 2.343,39 2.261,51/866,47 | 2.206,66
Q4 (kW) 3.315,27 2.413,63 2.321,81 2.245,90/882,07 | 1.748,79
Qc (kW) 1.323,44 1.515,82 1.323,44 1.303,64 1.323,44
Qr (kW) 1.290,74 1.290,74 1.290,74 1.290,74 1.290,74
Qpask (kW) - 1.060,17 993,36 542,94/1.391,15 -
Qsr (kW) 163,81 - 163,81 163,01 163,81
Wpg (kW) 11,13 11,93 11,13 9,33/18,00 9,48
€A 0,947 1 0,947 0,975/0,849 0,960
EDes 0,897 0,848 0,845 0,603/0,973 0,671
ERer 0,924 0,892 0,888 0,842/0,688 0,868
COPy, 1,522 1,522 1,522 1,637 1,642
coP 0,386 0,489 0,548 0,568 0,608
A“‘geol}ﬁz do - 26,68 % 41,97 % 47,15 % 57.51 %

* Comparado ao Ciclo 1

Tabela 6. Resultados referentes a otimizacio da temperatura do gerador para cada ciclo.

. . ~ Ciclo Simples Ciclo Simples | Ciclo Simples | Ciclo Duplo | Ciclo
Tipo de configuracio/ L L . ..
Parimetro estdgio sem estdgio sem estagio estagio GAX
PASR [Fig. 1(a)] | SR [Fig. 1(b)] (Fig. 2) (Fig. 3) (Fig. 4)
Valor atual de T (°C) 150 150 150 180/100 175
Valor étimo de Tg (°C) 196,3 144,6 147,9 169,4/99,1 183
Valor atual do COP 0,386 0,489 0,548 0,568 0,608
Novo valor do COP 0,419 0,49 0,548 0,599/0,568 | 0,642
Aumento do COP 8,55 % 0,2 % 0 % 5,46 % 5,6 %
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A Tab. 6 resume os resultados obtidos para otimiza¢do da temperatura do gerador, no intuito de se obter o maior
desempenho para cada ciclo. O maior incremento do COP foi obtido para o ciclo sem Pré-Aquecedor de Solucio Rica,
todavia, para uma temperatura muito alta (196,3 °C). Para o ciclo de simples estdgio, a temperatura Gtima obtida para o
gerador foi de 147,9 °C, pouco diferente daquela escolhida para simulag@o. Para o ciclo GAX, a temperatura do gerador
correspondente ao maior desempenho do ciclo foi de 183 °C, comprovando que essa configuracdo tem grande vantagem
energética desde que acompanhada de uma maior temperatura no gerador.

A Tab. 7 mostra os valores calculados dos parimetros UA dos equipamentos para os ciclos principais, que
representam o produto do coeficiente global de transferéncia de calor e da drea de troca térmica.

Tabela 7. Parametros UA (kW/K) obtidos nos modelos.

Equivamento Ciclo simples estdgio | Ciclo duplo estagio Ciclo GAX
qup (Fig. 2) (Fig. 3) (Fig. 4)
Gerador 290,01 572,7/75,59 87,23
Absorvedor 294,14 102,6 /283,5 293,7
Retificador 8,45 313,14/8,34 9,34
Condensador (UA, ./ UA cond) 0,29/146,44 0,44/144,05 0,29/146,44
Pré-aquecedor de Solugdo Rica 29,65 16,76/ 99,42 -
Sub-Resfriador 10,68 10,78 10,78

3.3. Analise paramétrica sobre o coeficiente de desempenho dos ciclos

Variando-se alguns pardmetros-chave que anteriormente foram oferecidos como dados de entrada no programa, é
possivel avaliar a dependéncia do desempenho do sistema em rela¢do a condi¢do de operacdo do ciclo. Sabendo que o
ciclo de simples estdgio é alvo da maioria dos trabalhos publicados, primeiramente, alguns graficos importantes para
essa configuracdo (esquematizada pela Fig. 2) podem ser analisados. Para todos os graficos em sequéncia, prevalecem
os dados de entrada mostrados na Tab. 3, exceto, obviamente, os pardmetros em variagao.
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Figura 5. Variacio do COP com a temperatura do gerador para diferentes valores de concentraciao do
refrigerante na saida do retificador (ciclo simples estagio mostrado na Fig. 2).

A Fig. 5 mostra a variacdo do COP com a temperatura do gerador para diferentes valores de concentracio do agente
refrigerante. Os resultados mostram que uma temperatura 6tima do gerador existe para cada valor de concentracio do
refrigerante. Observa-se que, quanto menor for a concentracio da amdnia na saida do retificador, maior serd essa
temperatura 6tima do gerador, enquanto que, o COP diminui, pois o efeito frigorifico é prejudicado, mesmo que a
porcentagem de dgua seja relativamente pequena. Assim, para se alcancar o melhor desempenho do sistema, a sele¢ao
da temperatura do gerador é muito importante, tanto quanto o controle da concentracdo da amdnia no refrigerante.

A Fig. 6 mostra a variag@o das taxas de calor trocadas em fungdo da variacdo da carga térmica do sistema. Com
excecao do sub-resfriador, todas as taxas trocadas aumentam relativamente de forma significativa com o aumento da
carga térmica de refrigeracdo. Para qualquer valor dessa varidvel, a maior taxa de troca de calor presente no sistema
corresponde a insercdo térmica no gerador, seguido do rejeito térmico no absorvedor. Assim, para um sistema de
médio-grande porte, com uma carga térmica de 367 TR (1.290,7 kW), é necessdrio uma fonte térmica que fornega
2.343,4 kW (no gerador). Caso a demanda de frio seja maior, por exemplo, 400 TR (1.406,7), serd necessario 2554 kW
proveniente de uma fonte de energia térmica de maior potencial.
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Figura 6. Variacao das taxas de calor trocadas pelos equipamentos do sistema com a carga térmica de
refrigeracio (ciclo simples estagio Fig. 2)
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Figura 7. Variacio do COP com temperatura de evaporacio (a) e temperatura de condensacao (b) para os
diferentes tipos de ciclos analisados.

A Figura 7 compara as diferentes configuragdes dos ciclos de absor¢do variando-se a temperatura de evaporagdo e
de condensagdo. A Fig. 7 (a) mostra que um aumento na temperatura do evaporador resulta em um aumento do COP
para todas as configuracdes. Para os ciclos duplo estdgio e, principalmente, GAX, essa variagdo € mais acentuada, o que
mostra que essas configuracdes sdo vantajosas que as demais para temperaturas de evaporacdo relativamente altas.
Analisando o efeito da temperatura de condensacdo [Fig. 7 (b)], observa-se que o aumento de T¢ resulta na diminui¢do
do desempenho do sistema e que para os ciclos duplo efeito e GAX, a redu¢do do COP também ¢é relativamente mais
significativa com o aumento da temperatura de condensagdo, sendo que para esse Ultimo, hd um valor 6timo dessa
temperatura que é de 30,5 °C.

4. CONCLUSOES

Neste trabalho foram desenvolvidos modelos matematicos com o intuito de se analisar o desempenho dos sistemas
de refrigeracéo por absorcao utilizando a mistura d4gua-amonia. Foram comparadas também diferentes configuragdes de
projeto. Os resultados ilustram que a selecdo da temperatura do gerador e a purificacdo do vapor refrigerante sdo
importantes parametros para o projeto de sistemas com valores 6timos de desempenho.

Conclui-se também que os trocadores de calor aumentam o desempenho do ciclo significativamente (em mais de 40
%), sendo o pré-aquecedor de solucdo rica indispensdvel. O maior valor de COP fora alcancado para o ciclo GAX,
entretanto, este se mostrou muito mais vantajoso operando com valores relativamente altos de temperatura de
evaporagao e relativamente baixos de temperatura de condensacao.
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Abstract: Studies involving absorption refrigeration systems have become very attractive, due its potential for
integration with residual sources of thermal energy. This paper developed a general framework for thermodynamic
modeling of absorption cooling systems using ammonia-water mixture as refrigerant, in order to evaluate operating
conditions and technical information for system design. The influence of operating temperatures, efficiency and
arrangement of heat exchangers (PASR — Preheater of Rich Solution and SR — Subcooler) and different configurations
of the cycle (GAX — Generator-Absorber heat eXchange and double stage) are analyzed and compared in order to
verify the Coefficient of Performance (COP) for each studied configutarion. The ammonia purification is analyzed
using stripping and rectification sections of distillation column, pressure drop evaluations are made and, finally, a pre-
dimensioning of heat exchangers is presented, providing its global parameters of heat exchange. The computer
simulation is done the software EES (Engineering Equation Solver), which has routines for calculation thermodynamic
properties of ammonia-water mixtures, among other fluids. Research results show that the double stage and GAX
systems are potential alternatives to achieving higher performance values (0.568 and 0.608, respectively), whereas the
values of COP for the single stage cycles show values between 0.386 and 0.548. However, the single stage
configurations are more stables to the variation of parameters such as evaporation and condensation temperatures.

Keywords: Absorption Refrigeration, Thermodynamic Modeling, Water-ammonia mixture



