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RESUMO

Este trabalho analisou de forma ambiental e termoecondmica um Sistema de Refrigeragcéo
em Cascata com Ejetores (SRCE), que atua com energia solar e utiliza o R744 nos ciclos de
baixa e média temperatura, operando de forma subcritica, além do R600a, R1233zd(E) e o
R141b avaliados no ciclo de alta temperatura. O modelo matematico foi implementado no
software Engineering Equation Solver, considerando alguns parametros de entrada principais
como, temperaturas do espaco de média e baixa temperatura, e valores de eficiéncia dos
ejetores. Com isso, os resultados foram gerados considerando que para cada fluido
refrigerante utilizado no ciclo de alta temperatura, os fluxos solares foram variados, assim
como a area dos coletores, a temperaturas do gerador e a temperatura ambiente. A partir da
simulagdo, observou-se que em temperaturas do ambiente mais baixas e temperaturas do
gerador mais elevadas, o impacto ambiental medido pela parcela indireta do Total Equivalent
Warming Impact, bem como o custo foram reduzidos, além dos melhores resultados do
coeficiente de desempenho terem sido encontrados, destacando o R1233zd(E). O custo total
otimizado apresentou uma redugdo de 48% por ano para o R1233zd(E) em relagdo a
simulagao, com um coeficiente de desempenho igual a 0,44. Portanto, aliando o desempenho
termodindmico, a questdo ambiental e os custos, o R1233zd(E) apresentou as melhores

caracteristicas para operar no ciclo de alta temperatura do SRCE.

Palavras-chave: Sistema de refrigeragao. Ejetor. Baixo GWP. Fluidos refrigerantes. Energia

Solar.



ABSTRACT

This work analyzed the environmental and thermoeconomic aspects of a Cascade
Refrigeration System with Ejectors (SRCE), which operates with solar energy and uses R744
in the low and medium temperature cycles, operating subcritically, in addition to R600a,
R1233zd(E) and R141b evaluated in the high temperature cycle. The mathematical model was
implemented in the Engineering Equation Solver (EES) software, considering some main input
parameters such as medium and low temperature space temperatures, and ejector efficiency
values. Thus, the results were generated considering that for each refrigerant used in the high
temperature cycle, the solar irradiation were varied, as well as the collector area, the generator
temperatures and the ambient temperature. From the simulation, it was observed that at lower
ambient temperatures and higher generator temperatures, the environmental impact
measured by the indirect portion of the Total Equivalent Warming Impact and the total cost
were reduced, in addition to the best results of the coefficient of performance being found for
R1233zd(E). The optimized total cost showed a reduction of 48% per year for R1233zd(E) in
relation to the simulation, with a coefficient of performance of 0.44. Therefore, combining
thermodynamic performance, environmental issues and costs, the R1233zd(E) had the best

characteristics for operating in the high temperature cycle of SRCE applied.

Keywords: Refrigeration Systems. Ejectors. Low-GWP. Refrigerant. Solar energy.
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1 INTRODUGAO

A maioria das atividades humanas demandam uso de energia, cujo consumo vem
aumentando nas ultimas décadas de acordo com BP Statistical Review of World Energy
(2021). Segundo Bellos; Tzivanidis (2017) este aumento no consumo de energia é devido ao
desenvolvimento da sociedade com o objetivo de atender ao nosso estilo de vida, porém com
este aumento do consumo de energia (utilizagdo de combustiveis fosseis) também se
aumentou a degradacgédo do meio ambiente, acarretando um aumento de emisséao de didxido

de carbono (CO3) e uma aceleragao do aquecimento global.

Outro aspecto relatado no BP Statistical Review of World Energy (2021) é que apesar
da pandemia de COVID-19 causar um forte impacto no mercado mundial de energia no ano
de 2020, houve um crescimento na utilizacao de energias renovaveis de cerca de 9,7%, com

destaque para a energia edlica e solar.

No cenario nacional, segundo o Balango Energético Nacional 2021 (BEN) divulgado pela
a Empresa de Pesquisa Energética (EPE) para o ano base de 2020 no Brasil, as fontes

renovaveis representam 84,8% da oferta interna de eletricidade no Brasil (BEN, 2021).

Dentre o crescimento da demanda por energia destaca-se aquela utilizada para
aquecimento, ventilagao, condicionamento de ar e refrigeragdo nos setores residencial e de
servigos, que segundo Mwesigye; Dworkin (2018) sao responsaveis por cerca de 40% do
consumo total de energia primaria nos paises desenvolvidos, dentre os quais, de acordo com
Gullo; Hafner; et al. (2018), os supermercados sao responsaveis por 3% a 4%. Minea (2010)
estima que, aproximadamente, 50% deste consumo esta associado aos sistemas de
refrigeracdo, os quais sao utilizados para manter as condi¢des necessarias para a

conservagao dos produtos nos expositores e nas camaras frias.

No Brasil, de acordo com os estudos da Associagdo Brasileira das Empresas de
Servicos de Conservacao de Energia (ABESCO), constatou-se que o sistema de refrigeracéao
€ responsavel por 25 a 50% do consumo de energia elétrica de um supermercado (REVISTA
ABRAVA, 2016).

Dessa forma, de acordo com Sanaye et al. (2019) e Tsimpoukis et al. (2021), o estudo
de tecnologias e estratégias que busquem a reduc¢do do consumo de energia dos sistemas
de refrigeragao é de vital importancia, uma vez que a redugédo do consumo de eletricidade de

sistemas de refrigeragdo por compressao de vapor implica na redugdo no consumo de
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combustiveis fésseis para geracao de eletricidade assim como, na redugcéo das emissodes de

gases do efeito estufa.

Outra estratégia que reduz o consumo de energia e as emissbes, segundo Sanaye et
al. (2019) é a implementacao de sistemas de refrigeracdo que utilizem como principal fonte
de energia o calor, seja este proveniente de um rejeito térmico de um processo industrial ou
de uma fonte renovavel como a energia solar. Dentre estes sistemas podem-se citar os ciclos

de absorcgao, adsorgao e ejetor.

Além da reducado do consumo de energia por parte dos sistemas de refrigeracao nos
supermercados, outro fator que merece destaque é a utilizacdo de fluidos refrigerantes que
nao afetem a camada de ozbnio e nao contribuam para o efeito estufa. Assim, deve-se
ressaltar que uma continua busca por fluidos refrigerantes alternativos, ou até mesmo dizer,
naturais, os quais nao apresentem interagcdes quimicas com o ozbénio e possuam baixo, ou
nenhum, potencial de aquecimento global se faz necessario devido a gama de aplicagbes que

estes possuem para o bem estar e conforto da sociedade (SILVA, 2011).

Ao se tratar da melhoria de desempenho dos sistemas de refrigeracao utilizados em
supermercados chega-se em sistemas de refrigeragao em cascata, que operam em ciclos que
necessitam trabalhar em amplas faixas de temperatura, usando dois fluidos refrigerantes.
Segundo Aghazadeh Dokandari et al. (2014) eles sdo comumente aplicados com dois
estagios e apresentando coeficiente de desempenho (COP) maior que ciclos convencionais
de refrigeracao. Esse sistema sendo aplicado com fluidos naturais, como CO; e ambnia (NH3)
tem sido alvo de diversos estudos e de acordo com Lage et al. (2011), gerando menor impacto

ambiental e menor consumo de energia.

Além disso, segundo Deng et al. (2007), ao se introduzir um ejetor, dispositivo que atua
recuperando as perdas ocorridas no processo expansao, em um ciclo de compressao de
vapor que opera de forma transcritica com CO; existe um aumento de até 22% no COP em
relacdo aquele sem ejetor nas mesmas condicbes de trabalho. Conforme Besagni et al.
(2016), o ejetor € um componente simples no qual um fluido primario entra pelo bocal, é
acelerado arrastando um fluido secundario, os dois fluxos se misturam e o difusor comprime
esse fluxo, além disso ele ndao possui partes moveis € € uma alternativa promissora para
sistemas de refrigeragao atuais que visam principalmente a reducdo do consumo de energia

e diminuir as perdas geradas pelas valvulas de expansao.

Neste contexto, sistemas de refrigeracdo que utilizem de tecnologias e estratégias para

a melhoria do desempenho, que incluam o uso de fontes renovaveis de energia e operem com
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fluidos refrigerantes naturais se tornam uma alternativa para redu¢ao do consumo de energia

e do impacto ambiental.

1.1 Objetivos

O presente trabalho tem como objetivo realizar uma analise termoecondmica de um
sistema de refrigeracdo em cascata que utiliza ejetor, energia solar e fluidos refrigerantes de
reduzido GWP avaliando seu desempenho energético, exergético e seus custos de operacgao

e ambiental.
Os objetivos especificos sao:

1. Elaborar um modelo matematico para simulagdo termoeconémica e ambiental de
um sistema de refrigeragcdo em cascata que utiliza ejetor, energia solar e fluidos
refrigerantes com reduzido GWP;

Validar os resultados de acordo com a literatura.

Avaliar energética e exergéticamente o desempenho do ciclo proposto;

Investigar a influéncia das condi¢des de operagdo sobre a irreversibilidade e o custo
do ciclo;

5. Realizar uma otimizagdo do custo total anual dos fluidos com melhores

desempenho.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Este capitulo apresenta a fundamentacao tedrica e a revisdo bibliografica deste
trabalho. Conceitos basicos a respeito de sistemas de refrigeracao, fluidos refrigerantes,
ejetores e estudos recentes com conclusdes a respeito desse tema por diversos autores serdo

apresentados para uma melhor compreensao do assunto.

2.1 Selecgao dos fluidos refrigerantes

Os sistemas de refrigeragao tém impacto significativo no meio ambiente através das
emissdes diretas e indiretas de gases do efeito estufa. As emissdes diretas ocorrem pelo
vazamento do fluido refrigerante e sao contabilizadas por meio do calculo da emissao
equivalente de CO; e as emissodes indiretas ocorrem pela geragao de gases de efeito estufa
associados a geragao e transmissao de energia elétrica. Segundo Dupont et al. (2019), no
ano de 2018 as emissOes diretas e indiretas associadas aos sistemas de refrigeracao
representavam, respectivamente, 37% e 63% das emissdes equivalente de CO,, o que

corresponde a 7,8% do total das emissdes de gases de efeito estufa.

De acordo com Sharma et al. (2014) o uso de sistemas em cascata usando CO; como
refrigerante pode ser usado para reduzir o impacto ambiental direto, uma vez que uma menor
carga de fluido refrigerante do tipo HFC leva a um menor risco de vazamento, ja o impacto

indireto pode ser minimizado com a diminuigdo do consumo de energia elétrica do sistema.

Este impacto ao meio ambiente causado pelos fluidos refrigerantes é avaliado
utilizando-se, principalmente, os indices o ODP (Ozone Depletion Potential,) ou PDO
(Potencial de Destruicdo da Camada de Ozbnio) e o GWP (Global Warming Potential) ou PAG

(Potencial de aquecimento global), definidos como:

v' ODP - E o indice que representa o efeito que substancias tém sobre a camada de
ozobnio estratosférico, tais como os CFC’s, Halons e os Brometos. Foi adotado como
referéncia ODP=1 para o CFC 11 (R-11). Esse indice varia de 0 a 1 e quanto mais

préximo de zero, menor o impacto na camada de ozdnio.

v GWP - E o indice que mostra quanto uma determinada massa de um gas de efeito
estufa é capaz de reter calor na atmosfera, em comparagdo a mesma massa de gas
equivalente de CO,. O valor do GWP é sempre calculado para um determinado
periodo de tempo (20, 50 ou 100 anos) em fungéo da capacidade de absorg¢ao de raios

infravermelho do gas. Como referéncia para o calculo ¢é utilizado o CO2, sendo que o
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seu GWP foi estabelecido como padrao e é igual a 1. Quanto mais elevado o valor do

GWP, maior o impacto sobre o aquecimento global.

O Comité de Opgdes Tecnoldgicas para Refrigeracao, Ar Condicionado e Bombas
de Calor - RTOC do Protocolo de Montreal, adota a classificacido apresentada no
Quadro 1 como indicativa do potencial de aquecimento global dos fluidos refrigerantes
(UNEP, 2014).

Quadro 1 - Classificagao dos niveis de GWP1qo.

GWP1o CLASSIFICAGAO
<30 Ultrabaixo ou Desprezivel
<100 Muito baixo
<300 Baixo

300 - 1000 Médio

>1000 Alto

>3000 Muito alto

>10000 Ultra-alto

Fonte: Adaptado de UNEP (2014).

Como o fluido refrigerante é a substancia quimica utilizada como fluido de trabalho na
maioria dos sistemas de refrigeracao, ar condicionado e bomba de calor (United Nations
Industrial Development Organization, 2009), ao longo da evolugdo tecnoldgica destes
sistemas os fluidos refrigerantes passaram por varias geragdes com periodos ligeiramente
sobrepostos; no entanto, pode-se resumi-las em cinco geragbes (CALM, 2012 e

REBELO,2017). Segundo Rebelo (2017), estas geragbes podem ser descritas como:

e Na primeira geragado de fluidos refrigerantes (1830 a 1930) qualquer substancia
disponivel que produzisse refrigeracdo era utilizada sem preocupagdo com a
inflamabilidade, toxicidade, destruicdo da camada de ozbénio ou com o aquecimento
global, ou seja, de uma maneira geral os fluidos refrigerantes da primeira geragdo eram
liquidos volateis ja conhecidos e usados em aplicagdes industriais n&do ligadas a
geracado de frio. Esta geracdo perdurou durante cem anos iniciando-se com a
refrigeracdo de compressao de vapor proposta Jacob Perkins na década de 1830.
Alguns dos primeiros fluidos desta geracdo sdo: amdnia, didxido de carbono,
hidrocarbonetos (propano e isobutano) (REBELO, 2017).
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A segunda geragao (1931-1990) foi usada por cerca de 60 anos e caracterizou-se
por mudancga da constituicdo dos fluidos refrigerante, predominando os fluorados; o
objetivo principal desta geracao era a melhoria da eficiéncia, segurancga, durabilidade
do fluido e dos equipamentos. Nesta geracao destacam-se os trabalhos de Thomas
Midgley e seus associados Albert L. Henne e Robert R. McNary que culminaram com
a produgao comercial dos primeiros clorofluorcarbonos (CFC’s), ou seja, em 1931 com
a produgédo do R12, em 1932 com a produg¢ao do R11. Posteriormente, na década de
1950, os hidroclorofluorcarbonos (HCFC’s), especialmente o R22 dominaram o
mercado de fluidos refrigerantes aplicados em aparelhos de ar condicionado
residenciais e comerciais de pequeno porte. A aménia continuou como o refrigerante
mais popular em grandes sistemas de refrigeragdo industrial e permanece até hoje
(REBELO, 2017).

A terceira geracao (1990-2010) tem foco na protecdo da camada ozbnio
estratosférico a qual foi iniciada pela criagdo do Protocolo de Montreal que entrou em
vigor em 1 de janeiro de 1989. Segundo Souza; Bandarra Filho (2011) os acordos
mundiais como Protocolo de Montreal (1987) e Kyoto (1997), estabeleceram
condicbes de utilizacdo e restricdes quanto ao uso dos compostos quimicos
clorofluorocarbonetos (CFC’s), hidroclorofluorocarbonetos (HCFC’s) e
hidrofluorocarbonetos (HFC’s) como fluidos refrigerantes, pois tais substancias
contribuem tanto para a destruicdo da camada de 0z6nio, quanto para o agravamento
do efeito estufa. Consequentemente, € necessario a redugdo e comercializagao
dessas substancias para interromper as mudancas climaticas, além de modificacbes
e adequagdes nos equipamentos (OJEDA et al., 2021). Desde entdo a industria de
refrigeracdo e ar condicionado tém enfrentado o desafio de desenvolver novos
equipamentos e adaptar os sistemas aos novos fluidos. Dessa forma, o Protocolo de
Montreal identificou os gases que destroem a camada de ozbnio, e estabeleceu um
programa de eliminagdo progressiva dos CFC's e HCFC’s, o que resultou na
substituicdo desses fluidos pelos HFC's e suas misturas, sozinhos ou com
hidrocarbonetos (HC’s). Essas mudangas geraram um interesse renovado na amonia,
no diéxido de carbono, nos hidrocarbonetos e na agua, estes apelidados coletivamente
como os "fluidos refrigerantes naturais". A partir desta geragdo os CFC’s estdo,
mundialmente, banidos dos novos equipamentos, e os HCFC’s, estdo também em vias
de deixarem de ser usados (REBELO, 2017).

A quarta geragao (2012 - 2020) tem como foco principal as alteragbes climaticas, ou
seja, o aquecimento global (IPCC, 2007a e IPCC, 2007b). Nesta geragao a familia de
fluidos refrigerantes que tém flior com ligagdes insaturadas (mais do que uma ligagao

simples a ligar atomos de carbono adjacentes) mereceu atengao, principalmente,
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aqueles que incluem trés moléculas de carbono (propeno) e quatro de carbono
(buteno) com uma ligagdo dupla (BROWN, 2009). Estes se intitulam como
hidrofluorolefinas (HFQO’s) tais como R1234yf, hidroclorofluorolefinas (HCFQO’s), ou
hidrobromofluorolefinas (HBFO'’s), os quais tém vida curta quando libertados para a
atmosfera (REBELO, 2017).

e A quinta geragao (2020,...) tera que ter em conta a eficiéncia e a fase de eliminagao
de varios fluidos refrigerantes, principalmente devido a Emenda de Kigali que entrou
em vigor em 2019. Uma abordagem mais racional para os possiveis fluidos de quinta
geracao seria simplesmente abordar os critérios de qualificacdo de baixo ODP, GWP,
inflamabilidade e toxicidade (WUEBBLES; CALM, 1997 e CALM; DIDION, 1998).
Nesse sentido, os fluidos refrigerantes de baixo GWP tais como o R717, R744,
hidrocabonetos (HC’s), as hidrofluorolefinas (HFO’s), hidroclorofluorolefinas (HCFQO’s)
€ as suas misturas seja entre estes fluidos ou mesmo com fluidos tradicionais como
os HFC’s sdo alternativas aos fluidos com elevado GWP. Entretanto, encontrar o fluido

refrigerante ou mistura correta para cada aplicagdo sera um desafio (SILVA, 2011).

Dessa forma, a partir da adog&o dos protocolos de Montreal (1987) e de Kyoto (1997)
houve uma intensificacdo nas pesquisas que envolvem os fluidos naturais, na busca de
solucdes “verdes”, como €& o caso do CO,, uma vez que este possui baixo potencial de
aquecimento global e ndo agride a camada de 0z6nio, além de reduzir o consumo de energia
elétrica das instalagdes frigorificas. Essas exigéncias levaram a extingdo dos CFC’s em 2010
— producéao e consumo. Os paises desenvolvidos reduziram a produg¢ao dos HCFC’s em 75%
até 2010 e em 2020 podem alcancar 99,5% (SOUZA; BANDARRA FILHO, 2011).

No caso dos paises sob amparo do Artigo 5 do Protocolo de Montreal, o que inclui o
Brasil, os prazos para eliminacdo dos HCFC’s ficaram assim definidos: congelamento do
consumo e producao dos HCFC’s em 2013, com base no consumo médio de 2009 a 2010;
reducédo de 10% do consumo em 2015; 35% em 2020; 67,5% em 2025; 97,5% em 2030 e
eliminacado completa do consumo em 2040 (LINZMAYER, 2011).

Em janeiro do ano 2019 entrou em vigor a Emenda de Kigali, elaborada para corrigir o
problema decorrente do Protocolo de Montreal, ou seja, provendo uma solugdo devido aos
gases de efeito estufa que sdo produzidos pelos HFC’s. A Emenda de Kigali foi aprovada
mundialmente por 197 paises incluindo o Brasil, trazendo uma contribui¢ao significativa para
desacelerar o aquecimento global e a mudanga climatica, introduzindo etapas de reducao
global na producao e consumo dos HFC’s (POLONARA et al., 2017 e OJEDA et al., 2021).

Segundo a Emenda de Kigali apud Polonara et al. (2017) 18 fluidos refrigerantes da

familia dos HFC’s se tornaram substancias controladas e passaram a possuir um cronograma
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de substituigdo que se iniciou no ano de 2019 para os paises desenvolvidos, enquanto que,
para os paises em desenvolvimento a produgao e o consumo destes fluidos refrigerantes seria

paralisado nos niveis do ano de 2024 e partir de entdo seguiriam um cronograma de reducao.

Dessa forma, segundo Polonara et al. (2017), a adogdo da Emenda de Kigali além de
reforgar a utilizagdo de fluidos refrigerantes de reduzido GWP, esta acelerando a inovagao e
a pesquisa por sistemas de refrigeragao, ar condicionado e bombas de calor que utilizem
tecnologias sustentaveis. Polonara et al. (2017) salientaram ainda que a escolha de um fluido
refrigerante esta diretamente relacionada a combinagao dos seguintes aspectos: eficiéncia
energética; custos; impacto ambiental; seguranga (toxicidade, inflamabilidade);

regulamentacoes (regionais e nacionais).

Segundo Lage et al. (2011), os CFC’s e os HCFC’s ainda ocupam, no Brasil, um lugar
de destaque ao se tratar de refrigeracdo de supermercados, uma vez que a maioria é
composto por sistemas mais antigos. Entretanto, a busca por alternativas de refrigerantes que

nao utilizam cloro levou a introdug¢ao dos HFC’s, no mercado de refrigeragdo comercial.

Entretanto, segundo Nair (2021), esses fluidos (HFC’s) apesar de possuirem valor nulo
de ODP, apresentam altos valores de GWP o que contribui para o aumento do efeito estufa.
Dessa forma, a industria de refrigeragéo tem utilizado os hidrocarbonetos (HC’s) como R290
e R600a em substituicao aos HFC’s, porém eles s&o considerados inflamaveis e devem ter
cuidados especificos na utilizagdo. O autor sugere ainda, que as hidrofluorolefinas (HFO’s)
sdo os melhores fluidos para substituir os HFC’s, uma vez que sao eficientes e possuem

baixissimos valores de GWP.

O Quadro 2 apresentado por Polonara et al. (2017) mostra, resumidamente, o cenario
geral do uso de fluidos refrigerantes em funcdo das aplicacbes e as tendénciaa para
substituicdo. Neste quadro pode-se observar que o CO; ja se apresenta em uso comercial em
diversas aplicagbes e que as misturas entre refrigerantes se mostram promissoras para uso

futuro em sistemas de refrigeracao.
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Quadro 2 - Cenario geral do uso de fluidos refrigerantes em fungao das aplicacoes

COze
Setor CFCs HCFCs HFCs HCs L. HFOs puros HFOs mistura
Aménia
Refrigeracao .
) R12 - R134a R600a Ambnia R1234yf R450A, R513A
Doméstica
R134a, CO2
R450A,R448A,R444B,
Refrigeracéo R12, R404A, R600, R1234yf,
R22 R442A,R455A,R450A,
Comercial R502 R407A, R290 R1234ze(E)
R513A,R448A,R449B
R407F Amonia
R134a,
R450A,R448A,R444B,
Refrigeracéao R410A
R290, R446A,R455A,R447A,
em - R22 CO2 R134yf
R1270 R447B,R448A,R449A,
Transportes
R407C R450A, R513A...
R450A,R444B,R455A
Refrigeracao R1270, Amonia,
- R22 R134a R1234yf R446A,R447A,
Industrial R290 CO2
R447B,R448A,R449A
Bombas de R450A,R444B,R455A
Calor para R290, Amonia, R1234yf, R446A,R447A,
- R22 R134a
aquecimento R600a CO2 R1234ze(E) | R447B,R448A,R449A,
de agua R513A
R134a, R450A,R444B,R455A
Ar R32, R446A,R447A,
R12 R22 R290 CO2 R1234yf
Condicionado R410A, R447B,R448A,R449A,
R407C R513A
R22, R123 | R134a, R450A,R444B,R455A
Chil R12, R404A, R290, Amobdnia, R1234yf, R446A,R447A,
iller
R11 R410A, | R1270 CO2 R1234ze(E) | R447B,R448A,R449A,
R1233zd(E) | R407C R513A
Ar R134a,
Condicionado R12 - R410A, - CO2 R1234yf R450A, R513A
veicular R407C
Legenda:

Laranja - Uso historico

Azul - Usados atualmente em escala comercial

Amarelo - Uso potencial.

Fonte: Adaptado de Polonara et al. (2017).
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2.1.1 Didxido de carbono (R744)

Com base nos conhecidos efeitos ambientais negativos causados pelos refrigerantes
clorofluorados e em decorréncia do cronograma de reducéo e eliminagdo do consumo desses
fluidos, Mendes e Sessa (2016) destacam as crescentes pesquisas acerca dos fluidos
naturais uma vez que eles podem ser uma alternativa segura para a camada de ozbnio e ao
aquecimento global. Os autores evidenciaram as propriedades do CO, (R744), como a nao
inflamabilidade, baixa toxicidade e a grande disponibilidade no mercado. Além disso, eles
mencionam que as aplicagdes dos sistemas com CO, sdo abrangentes, ja que elem podem
ser utilizados tanto para refrigeracao industrial quanto para refrigeracao comercial, e também

para condicionamento de ambientes.

Outras vantagens desse fluido refrigerante sdo enfatizadas pelo Workshop — Fluidos
frigorificos alternativos para equipamentos de refrigeracdo comercial ocorrido em 2019 (Neto
et al., 2019), como a alta capacidade frigorifica volumétrica e volume especifico reduzido, o
que acarreta em sistemas com equipamentos menores. Nesse estudo, também foi destacado
a elevada vida util do compressor que compde os sistemas que empregam o CO, devido sua

a baixa taxa de compressao.

Entretanto, alguns pontos de atengdo quanto a seguranga e a confiabilidade na
utilizacdo do CO; na refrigeracao sao destacados na literatura. Sendo os principais, o risco de
asfixia caso haja algum tipo de vazamento em ambientes fechados, o que exige que o sistema
seja bem projetado e com vedagao eficiente, bem como a adequacgdo de paredes do
compressor e tubulagdes do sistema mais espessas devido a operagcdo em elevadas
pressoes, conforme (NETO et al., 2019 e QUEIROZ, 2017).

Além disso, por possuir baixo ponto critico, o que quer dizer temperatura e pressao
criticas de 31,3 °C e 7.380 kPa respectivamente, os sistemas de refrigeracdo que utilizam o
CO; sofrem com baixa eficiéncia, principalmente os que operam proximo ao ponto critico. Tal
fato ocorre tanto pelas altas pressdes que o fluido pode atingir no processo, quanto pela
ineficiéncia do condensador proximo ao ponto critico, reduzindo a taxa de transferéncia de
calor, logo 0 R744 nao muda de fase e é somente resfriado. Assim, em um ciclo transcritico,

o condensador € denominado resfriador de gas ou gas-cooler (MAINA; HUAN, 2015).

Uma alternativa para superar as restricdes de sistemas que operam com o CO; préximo
ao ponto critico € empregar sistemas do tipo cascata em que o CO; opere abaixo desse ponto

(modo subcritico), no qual este fluido é utilizado no ciclo de baixa temperatura.
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A baixa eficiéncia do R744 na refrigeracdo também é abordada por Elbel; Lawrence
(2016). Para os autores, as perdas ligadas ao processo de expansao em ciclos de refrigeragcéo
por compressao de vapor com R744 sido muito maiores quando comparadas aquelas com
fluidos de temperatura critica mais alta, como o R134a e R410A, ja que a diferenca de entalpia
no evaporador para os dois ultimos fluidos € maior que para o R744. Os autores reforcam que
essas perdas séo ainda maiores quando o ciclo opera em modo transcritico e mencionam que
elas podem ser mitigadas com a introducéo de um ejetor no ciclo, o que acarretaria melhora

do desempenho.

Nota-se na literatura, diversos estudos acerca de tecnologias com intuito de melhorar o
desempenho do sistema de refrigeragao que utilizam CO,, um exemplo é o uso de ejetores.
Ojeda et al. (2021) afirmaram que o uso desse dispositivo em sistemas que operam em modo
transcritico e em temperatura ambiente elevada (acima de 30°C) proporciona a reducao do

consumo de poténcia do compressor e tem como consequéncia o aumento do COP.

Ao analisar as aplicagbes dos sistemas de refrigeragdo que operam com CO; em
supermercados, Zolcer Skacanova; Battesti (2019) dissertaram acerca da insercdo desse
fluido no mercado global de refrigeragao com objetivo de substituir os HFC’s. Nessa pesquisa,
foi destacada a transicao que o setor comercial vem sofrendo ao utilizar fluidos naturais em
suas instalagbes em varias regides do mundo, especialmente quando se trata de aplicagdes
que incluem resfriamento e congelamento de alimentos. Com isso, os autores salientaram que
a Europa apresentou o maior niumero de instalagdes de sistemas de refrigeragao transcritico
que utiliza R744 em supermercados, com um total de 16.000 lojas em 2018, seguida pelo
Japao com mais de 3.530 unidades e Estados Unidos com cerca de 370, ja o Brasil possui

aproximadamente 10 sistemas que operam em modo transcritico com diéxido de carbono.

Os pesquisadores sugerem ainda que o valor discrepante da Europa em relagdes as
outras regides do mundo é uma resposta as legislagdes rigorosas em relagcédo a reducéo do
uso HFC'’s aplicadas no continente. Além disso, as aplicagcdes na refrigeragcéo industrial estdo
em crescimento, segundo os autores, e ja vem sendo empregadas em varias regides, em

especial nos EUA e no continente Europeu.

Atualmente o Brasil possui mais de 300 sistemas de CO; subcritico e 13 sistemas
transcriticos instalados em supermercados (NETO et al., 2019). Dentre eles, destaca-se o
supermercado Verdemar em Nova Lima - MG (MAINA; HUAN, 2015).

Desse modo, é possivel concluir que ha um grande campo a ser explorado para

implantacao de sistemas de refrigeracdo que operam com CO- no Brasil, especialmente os
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em cascata, que como visto, traz vantagens tanto em aspectos termodinamicos quanto

ambientais.

2.2 Sistemas de refrigeragao do tipo cascata

Nos sistemas em que o mesmo fluido refrigerante passa pelos estagios de alta e baixa
pressao, valores elevados de pressdo e volume especifico podem causar problemas. O
volume especifico do vapor de refrigerante na aspiragdo do compressor depende da
temperatura de evaporagao, que quando € muito baixa, eleva o volume especifico, o que
implica em um compressor de capacidade volumétrica elevada. Se um fluido refrigerante for
escolhido de tal modo que a pressao de evaporagao seja superior a atmosférica, a pressao
de descarga pode assumir valores elevados a ponto de exigirem vasos e tubulagdes de
paredes reforcadas. Uma solucio para este problema é mostrada na Figura 1, na qual dois
ciclos de refrigeracao por compressao de vapor estdo conectados por um trocador de calor.
Este sistema que conecta dois ou mais ciclos de refrigeracdo, € comumente chamado de
Sistemas de Refrigeragdo em Cascata (STOECKER; JONES, 1985).

Além disso, percebe-se pela Figura 1, que o trocador de calor que conecta os ciclos de
alta e baixa temperatura funciona como um condensador para o ciclo de baixa e um
evaporador para o ciclo de alta. Isso significa que esse componente € de grande importancia,
uma vez que a diferenca de temperatura no trocador de calor cascata € um parametro que

influencia diretamente no coeficiente desempenho (COP) do sistema.

Figura 1 - Sistema de refrigeracdo em cascata

3 A
CONDENSADOR

CICLO DE ALTA TEMPERATURA

4'f EVAPORADOR Y qr
__®,_,W\._.._®_

3 \CONDENSADOR ) 2

CICLO DE BAIXA TEMPERATURA

—_—
EVAPORADOR

4 1

TANQUE DE

Fonte: Adaptado de Stoecker;Jones (1985).
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Como vantagens do uso destes sistemas pode-se citar:

e A possibilidade da utilizacdo de fluidos refrigerantes distintos, ou seja, os fluidos
refrigerantes podem ser diferentes e otimizados para cada circuito evitando pressdes
muito elevadas ou muito baixas;

e A integragao entre sistemas de refrigeracao distintos, tais como o ciclo de absorgao-

compressao de vapor descritos por Jain et al. (2016) e Carvalho (2019).

Dessa forma, o sistema em cascata € composto por ciclos de alta e baixa temperatura,
interligados por um trocador de calor e permite o trabalho com dois fluidos refrigerantes
diferentes, cada um operando em suas faixas de pressao e temperatura ideais em um mesmo
sistema de refrigeragcao (GULLO; TSAMOS; et al., 2018)

Nesse contexto, Lage et al. (2011) e Rostamnejad; Zare (2019) destacam que o principio
basico de operagao dos sistemas em cascata é que cada fluido refrigerante tem uma faixa de
operacado na pressdo e na temperatura em que sdo mais favoraveis para aumento do
desempenho e diminuigdo da energia consumida e dessa forma, o sistema pode operar com

mais eficiéncia.

Sharma et al. (2014) analisaram algumas configuragdes de sistemas de refrigeracdo em
cascata que utilizam CO; para aplicagdo em supermercados nos Estados Unidos (EUA). Os
pesquisadores avaliaram as principais propriedades e compararam esses sistemas com o de
expansao direta com multicompressor operando com o R404A, que segundo os autores é um

dos mais utilizados em aplicagdes de varejo de alimentos.

Os sistemas, mostrados nas Figura 2 (b) e 3, operam com o par de refrigerantes
R404A/CO., no qual o R404A opera no ciclo de alta temperatura e CO; no ciclo de baixa. Os
principais sistemas estudados pelos autores sdo: um sistema de refrigeragéo cascata simples
operando com apenas um evaporador; sistema cascata combinado com um evaporador de
média e um de baixa temperatura; sistema cascata combinado operando com R404A/CO; e

uma solucao de glicol e agua que resfria o evaporador de média temperatura (MT).

Sharma et al. (2014) variaram a temperatura ambiente entre 0 e 40°C e as cargas de
refrigeragdo foram assumidas para o evaporador de baixa temperatura 65 kW a —30°C e para
o0 de média temperatura 120 kW a -5°C. A partir disso, destaca-se que os sistemas que
operam com duas temperaturas de evaporagao diferentes tém a vantagem de ser aplicados
para o resfriamento e o congelamento de alimentos em supermercados, cuja representagao

esquematica é apresentada nas Figura 3.
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Os resultados obtidos pelos autores indicaram que o sistema em cascata combinado
com um evaporador de média e um de baixa temperatura, teve seu COP aumentado em 0,9%
e 9,7% para temperaturas ambiente de 20°C e 40°C, respectivamente, quando a efetividade
do trocador de calor de linha de succédo (SHX) aumenta até 0,7 ao se comparar com a
temperatura ambiente em 5°C. Eles concluiram ainda, que em regides com temperatura
média anual entre 14,4 e 24,9°C o sistema de expansdo direta com R404A
multicompressores, Figura 2(a), € o que possui maior desempenho, entretanto geralmente ele

opera com R404A um HFC que possui elevado GWP e é prejudicial ao meio ambiente.

Figura 2 - Sistemas de refrigeracao: a) expansao direta com multicompressores € b) um
sistema cascata simples
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Fonte: Baseado em Sharma et al. (2014).

Purohit et al. (2017) compararam teoricamente quatro configuragdes de sistemas de
refrigeracdo com fluidos de baixo GWP, que operam em clima quente, com um sistema de
expansao direta com R404A. Eles sao divididos em dois sistemas de refrigeracao booster a
CO2, um por compressao paralela e outro com R290 no sub-resfriamento mecanico, e dois
sistemas em cascata R1234ze(E) e CO,, sendo um deles com um evaporador de média
temperatura inundado e o outro com os evaporadores de média e baixa temperatura
inundados. Foi identificado pelos pesquisadores que o sistema com sub-resfriamento
mecanico é uma alternativa benéfica do ponto de vista energético quando operam em cidades
conhecidas por ter temperaturas ambientes altas tais como Sevilha na Espanha, Teera no Ira
e extremamente altas como em Phoenix nos Estados Unidos da América e na capital da india.

Além disso, os autores concluiram que os sistemas em cascata obtiveram um melhor valor
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COP que o de expansao direta com R404A e também melhor que os do tipo booster para

temperatura ambiente média maior que 30°C.

Figura 3 - Sistemas em cascata com dois evaporadores (R404A/CQO5).
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Fonte: Baseado em Sharma et al. (2014).

Ojeda (2021) analisou como os fluidos R1234yf, R436A e R513A, que possuem baixo
GWP, podem ser uma alternativa de substituicdo ao R134a em um sistema cascata onde o
R744 é fixo no ciclo de baixa temperatura. As analises foram realizadas de forma experimental
e para aplicagcdo em climas tropicais. O autor constatou que com aumento da temperatura de
condensacgao também ha um aumento do consumo de poténcia pelos compressores, ja que
o0 aumento dessa temperatura indica o0 aumento da taxa de compresséao, assim, o fluido que
apresentou a menor poténcia consumida foi o R436A, 2,5% a menos que o R134a. O valor
do COP do R436A foi muito proximo ao do R134a, com valores de 1,078 e 1,101,
respectivamente. Dessa forma, os autores concluiram que a combinagdo do par de
refrigerantes R436A/R744, o primeiro para o circuito de alta temperatura e o segundo para o
de baixa temperatura, foi o que apresentou o melhor desempenho energético em relagéo ao

sistema referéncia, seguido pelo par R1234yf/R744.
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Getu; Bansal (2008) realizaram uma analise termodindmica de um sistema de
refrigeracdo em cascata operando a —50°C na evaporacgao e 40°C na condensacao utilizando
dioxido de carbono e aménia (R717/R744), mostrado na Figura 4. Nesse estudo, os autores
avaliam os parametros de temperatura de condensagdo, sub-resfriamento e
superaquecimento nos circuitos de alta e baixa temperatura além da diferenga de temperatura
no trocador de calor cascata. Com o objetivo principal de otimizar a temperatura de
evaporagdo e vazao massica e assim obter o COP maximo do sistema, uma analise de
regressao multilinear foi empregada para desenvolver expressdes 6timas para os parametros
mencionados. Os autores concluiram que o COP do sistema aumenta quando a temperatura
de condensacgao diminui e a de evaporagdo aumenta, atingindo um valor maximo de 1,3. Além
disso, foi constatado no estudo que as vazdes massicas dos refrigerantes reduzem com o
aumento da diferenca de temperatura no condensador em cascata, o que acarreta também

na diminuicdo do COP do ciclo.

Figura 4 - Esquema de um sistema de refrigeracao tipo cascata com dois estagios
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Fonte: Adaptado de Getu e Bansal (2008).

Lee et al. (2006) realizaram uma analise termodinamica de um sistema de refrigeragéo
em cascata que utiliza os fluidos naturais CO, e NH; para os circuitos de baixa e alta
temperatura, respectivamente, operando em modo subcritico e com o objetivo principal de
determinar a temperatura 6tima de condensacido no condensador cascata. No estudo, os
parametros destacados sao a diferenga de temperatura no condensador cascata que variou
entre 3°C e 5°C, a temperatura de condensacado que variou entre 35°C e 45°C e a de
evaporacgao que variou entre — 45°C a -55°C que sdo as mais utilizadas para aplicagao em

congelamento de alimentos de acordo a pesquisa realizada pelos autores. Os resultados
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obtidos indicam que ha um aumento do COP quando a temperatura de evaporagao aumenta
e a medida que a temperatura de condensacao e a diferenca de temperatura no condensador
cascata aumentam, o COP diminui. O COP maximo do sistema atingiu o valor de 1,51; e o
valor de -17°C foi encontrado como a temperatura 6tima de condensagédo no condensador
cascata através de uma correlagdo, que depende dos parédmetros citados, obtida a partir de

uma regressao linear.

Sun et al. (2019) analisaram teoricamente um sistema cascata com os fluidos
refrigerantes R32, R1234yf, R1234ze, R161, R1270, R290, R717 no circuito de alta
temperatura e para o de baixa foram testados o R23, R41 e 0 R170 com o objetivo de avaliar
o coeficiente de desempenho e eficiéncia exergética do sistema. Os parametros de simulagao
foram: 5°C para a diferenca de temperatura no trocador de calor cascata, temperatura de
condensacao igual a 40°C e temperatura ambiente igual a 25°C. Os pares de refrigerante com
melhor desempenho energético foram o R41/R161 com COP variando de 0,66 a 2,10 para
temperatura de evaporacao entre -85°C e -30°C e o0 R170/R161 no qual o COP varia entre
0,70 a 2,06 nas mesmas condicbes de temperatura. Além disso, ao realizar a analise
exergética, os pesquisadores concluiram que os pares R170/R161 e R41/161 também
obtiveram as maiores eficiéncias exergéticas e o componente do ciclo que obteve maior

destruicao de exergia foi o condensador do sistema.

Os beneficios de se introduzir os sistemas em cascata na refrigeracdo podem ser
melhorados ao utilizar um dispositivo que tem potencial de aumentar o desempenho e de
reduzir os consumos de energia na refrigeragéo. O ejetor, segundo Li et al. (2014), pode atuar
substituindo o compressor ou como dispositivo de expansao ao recuperar as perdas do
processo de estrangulamento, assim, este componente tem sido uma alternativa promissora
para substituir os dispositivos convencionais de expansdo. Dessa forma, diversos artigos na
literatura apresentam o ejetor implementado em sistemas de refrigeragdo cascata, no qual
sdo avaliados tanto as propriedades termodindmicas e o consumo de energia, quanto as

outras caracteristicas associadas ao processo.

Na Tabela 1 é apresentado um resumo dos artigos revisados nesta se¢cdo, com as

principais conclusdes obtida nas pesquisas.



35

Tabela 1 — Resumo dos sistemas de refrigeragao em cascata

Autores Refrigerantes Abordagem/Configuragoes Prlr\CIp?IS
conclusodes
- . e COPmax= 1,51 para
L((asozte?l. R717/R744 Analise tzzrljitgggdlnamlca Toong= 30°C &
Tevap= -45°C.
Getu; Bansal Anélise tedrica termodinamica Copméi_ 1’? para
(2008) R744/R717 de um SRC. Teona= 40°C e
Tevap= -50°C
R32, R1234yf, R417161:
R1234ze, R161, COPmax=2,1(Z para
Sun et al. R1270, R290, R717 | Anélise tedrica termodinamica Tgf;g /:’106?_'
(2009) — AT de um SRC. COPua= 2 06 p->ara
R23,R41 e 0 R170 .
-BT Tevap= -30°C.
COP aumentado em
RAO4A Comparacéo tedrica de 9,7% para Tamb = 40°C
Sharma et al. RA04A/R744 diferentes configuracdes de em reolagéo a
(2014) R40A/ R744 e glicol SRC e um de SRED para Tamb=5°C para 9
supermercados. cascata com dois
evaporadores.
Comparacéo de diferentes C;CC);;;S;SIS;[::ZO
. R404A configuragdes de sistema para ~
Purohit et al. L que o de expansao
(2017) R744 apllca.gao em supermercados. direta e que o sistema
R1234ze(E)/R744 Incluindo SRC, um SRED e com Booster para
dois sistemas Booster. o
Tamb > 30°C
R436A possui 2,5% a
menos de poténcia
consumida que o
Ojeda et al. R1234yfIR744 Ava.liagéo experimental de R134a;
(2021) R436A/R744 refrigerantes que possam Os pares R436A/R744
R153a/R744 substituir o R134a em um SRC. | e R1234yf/R744 tém
COPs proximos em
relagdo ao
R134a/R744 de ~ 1,1.
Legenda:

SRC =sistema de refrigeragao cascata
SRED-= sistema de refrigeracdo de expansao direta
AT= ciclo de alta temperatura

BT = ciclo de baixa temperatura

Fonte: Elaborado pela autora.
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2.3 Ejetores

O ejetor é conhecido por ser um dispositivo sem partes méveis que em sistemas de
refrigeracido pode ser utilizado de duas formas, sendo a primeira com a mesma fungao de um
compressor, substituindo-o e permitindo a redugdo de trabalho mecéanico o que leva a
economia de energia e de outro modo, no qual ele é utilizado para recuperar o trabalho
dissipado pelo fluido refrigerante ao passar pelo dispositivo de expansao, melhorando assim,
o coeficiente de desempenho em sistemas de refrigeracdo por compressdo de vapor
(Tashtoush et al., 2019). Um ejetor geralmente possui poucos requisitos de manutencéo e
consiste em quatro partes principais, com base em Iglesias (2012): cAmara de succéo, que

contém os bocais primario e secundario, secido de mistura, se¢cao de area constante e difusor.

Mwesigye; Dworkin (2018) afirmaram que os sistemas de refrigeracdo que utilizam
ejetores sdo promissores e estdo sendo alvo de diversos estudos na area. Huang et al. (2018)
destacaram a estrutura simples e facilidade na operagao, além do baixo custo operacional,
caracteristica esta ja mencionada por Chen et al. (2014), que ainda mencionaram sobre a

economia de energia mecanica nos sistemas de refrigeragdo que utilizam esse dispositivo.

Com base na pesquisa de Chen et al. (2014), o funcionamento do ejetor é descrito e
analisado concomitantemente as Figura 5 e Figura 6, e acontece da seguinte maneira:
Inicialmente o fluido primario, advindo do gerador, entra no ejetor no ponto (g,0) a uma
velocidade subsénica e com alta presséo, ele entdo escoa pelo bocal se expandindo para
uma pressao mais baixa e, consequentemente, aumentando sua velocidade, até atingir a
velocidade sénica na garganta do bocal representada pelo ponto 1. Entdo, esse fluxo primario
sai do bocal convergente-divergente com uma velocidade supersénica e com uma pressao
ainda mais baixa (P’), desse modo ele induz o escoamento para a camara de succ¢ao do fluxo
secundario vindo do evaporador com uma baixa pressao (Pe > P’). Ao entrar na camara de
sucgao, o fluxo secundario possui velocidade subsodnica, logo os dois fluxos nao se misturam
imediatamente. A velocidade do escoamento secundario vai aumentando até alcancar a do
som em (2) que é a entrada da se¢ao de area constante onde os fluxos comegam a se misturar
ja que as velocidades se aproximam, até que em (3) eles ja estdo completamente misturados.
No final da area constante em (4) uma onda de choque, associada ao efeito de compressao,
é formada, o que quer dizer que ha um aumento repentino de pressao seguida de uma
desaceleracao abrupta da velocidade até o patamar de subsdénico. Entdo, no difusor (5) ha
uma desaceleragao e um aumento da pressao da mistura que enfim é descarregada no

proximo componente do ciclo.
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Figura 5 - Representagcdo esquematica de um ejetor e dos perfis de velocidade e pressao
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Fonte: Adaptado de Chen et al., 2014.

Na Figura 5, o fluxo primario é representado pela cor vermelha, o secundario pela cor
azul e o comportamento do fluxo misto na segcdo de area constante e no difusor sao
representados, respectivamente, pelas cores verde e lilas. O arranjo de um sistema de
refrigeracdo com ejetor que mostra esse dispositivo como elemento de compressao pode ser
visto na Figura 6, nesse sistema nao ha compressor, e dessa forma, o calor do gerador é

utilizado como energia de acionamento

Figura 6 - Esquema de um sistema de refrigeracdo com ejetor

Gerador .

- —amt—+— Condensador 4-—41{7

\/" Valvula de
/_\ expansao

_— Evaporador

Fonte: Adaptado de Chen et al. (2014).
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Ja a Figura 7 apresenta o ejetor inserido em um sistema de refrigeragao com o objetivo

de recuperar as perdas por expansdo, aumentando a pressao de suc¢édo do compressor.

Figura 7 - Esquema de um sistema de refrigeracdo de expansao com ejetor

Condensador

Compressor

A \[ Separador E

Valvula de
6] expanséo

Evaporador

Fonte: Adaptado de Li et al. (2014).

As condicbes de operacao influenciam diretamente no desempenho do ejetor em
sistemas de refrigeragdo. Andrade (2014) afirmou que a temperatura e pressdo dos
componentes do sistema, como o evaporador, condensador e gerador, sdo parametros que
devem ser considerados quando o ejetor é estudado. O autor avaliou que o ejetor tem seu
desempenho aumentado com a diminuicdo da temperatura de condensacgéo, enquanto que
com o aumento da pressao e da temperatura do gerador além da condigéo 6tima de operacao
do sistema, esse desempenho tende a diminuir, quando o ejetor possui geometria fixa, uma
vez que a elevacao destes parametros resulta em uma diminuicdo da razéo de arraste do
ejetor. Além disso, foi analisado que ao elevar a temperatura de evaporagcao, a razado de

arraste aumenta e como esperado, faz com que o desempenho do ejetor também se eleve.

Dessa forma, é possivel concluir que a razado de arraste (w) € um parédmetro para
descrever o desempenho do ejetor na refrigeracao, e ela é definida pela razédo entre a vazao
massica do fluxo secundario e a vazdo massica do fluxo primario, como apresentada pela
Equacdo (1). Nesse contexto, Lawrence (2012) destaca um outro pardmetro, denominado
razao de aumento de pressao do ejetor (PLR), que é dada pela pressao de saida do difusor
dividido pela pressédo de entrada do fluxo secundario, Equacao (2). Logo, entende-se que
quanto maior a razado de arraste, maior sera a eficiéncia do ejetor, uma vez que esse
parametro indica a quantidade de fluido que o ejetor consegue arrastar. Ja a PLR indica se a
pressado do fluxo refrigerante aumentou para uma pressao maior que a pressao do fluxo

secundario ao sair do ejetor.
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o=—2 (1)

PLR =< (2)

Pode-se destacar ainda, que a razdo de areas de um ejetor (AR) € um parametro que
também influencia no desempenho desse dispositivo. Tashtoush et al. (2019) definiram AR
como a razdo entre a area de secdo de mistura e a area da garganta do bocal primario,
conforme Equacéo 3, e de acordo com os autores, o aumento dessa relagdo leva ao aumento
darazdo de arraste (w) e em sua condi¢ao 6tima de operagdo, sugere a tendéncia de aumento
de desempenho do ejetor. Do mesmo modo, Sumeru et al. (2012) citaram o aumento da
eficiéncia do ejetor para uma AR 6tima, e relata que esse parametro depende fortemente das
condicoes de operagao do sistema, tais como pressado, temperatura e eficiéncias dos

componentes do ejetor.

AR — area da seg¢do de mistura
area da garganta do bocal

3)

Os parametros mencionados nas Equacgdes (1), (2) e (3), além de descrevem o
desempenho de um ejetor, séo indicadores de desempenho dos sistemas de refrigeracédo que
o contém. Nesse contexto, apresenta-se também o COP, que é um indicador muito utilizado
na literatura e de suma importancia quando se trata de eficiéncia de um ciclo de refrigeracao
sendo definido pela razdo entre a capacidade frigorifica e a energia fornecida ao sistema (LI
et al., 2014).

Além disso, os ejetores podem ser classificados de acordo com a posi¢cado do bocal,

geometria do bocal e numero de fases.

Tém-se duas categorias de acordo com a posigao do bocal, a primeira sao os ejetores
de mistura a area constante (CAM) que possuem a saida do bocal localizada dentro da sec¢ao
de area constante do ejetor, e os que possuem a saida do bocal localizada na camara de
sucgao sao os ejetores de mistura a pressao constante (CPM). Neste, a mistura dos fluxos de
refrigerante acontece a uma pressao constante dentro da camara de sucgdo, a Figura 8
mostra de forma esquematica as duas categorias mencionadas (TASHTOUSH et al., 2019).

Figura 8 - a) Ejetor de Mistura a pressao constante e b) ejetor de mistura a area constante.
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Fonte: Adaptado de Ojeda et al. (2021).

Huang et al. (1999) afirmaram que os ejetores de mistura a pressao constante possuem
um melhor desempenho comparados aos de area constante e por esse motivo sao
amplamente utilizados. Estes autores destacaram ainda, que o primeiro modelo desenvolvido
para a teoria de CPM foi em 1950 e ja demonstrava o desempenho superior do ejetor de
pressao constante em relacédo ao CAM. Do mesmo modo, Tashtoush et al. (2019) analisaram
que os ejetores a pressao constante podem trabalhar em altas e amplas faixas de pressao de
condensacao, também denominada contrapressao, e por esse fato, eles sao capazes de
manter um desempenho mais alto e mais estavel do que um ejetor de mistura a area

constante, embora este ultimo possua vazdes massicas mais altas.

Seckin (2017) realizou uma analise paramétrica de um sistema de refrigeragdo com um
ejetor que atua recuperando as perdas por expansdo, sendo que as simulagbes foram feitas
com um ejetor de mistura a pressao constante e o outro a area constante. Ao simular diversas
condicdes de operacao, o autor concluiu que o COP do sistema foi maior no ejetor de mistura
a pressao constante em todos as situacbes quando comparado ao de area constante,
atingindo um valor maximo de 5,00 para o CPM e 4,25 para o CAM. Além disso, o autor
observou que a razao de arraste aumenta com a elevacao do valor do COP, e ao elevar a
temperatura de evaporacao e reduzir a de condensacgao o valor do COP também aumenta.

Atmaca et al. (2019) investigaram as teorias de mistura a presséo constante e de mistura

a area constante, aplicadas em sistemas de refrigeracdo de expansao com ejetor para
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diferentes abordagens de queda de pressao da camara de sucgdo. Os resultados obtidos
mostraram que para diversas condigdes de operacao simuladas, a eficiéncia do ejetor se
mostrou maior no ejetor CAM. Além disso, os autores afirmaram que nas temperaturas mais
altas de condensacao, acima de 40°C, e quando as temperaturas de evaporagao sao menores
que 10°C, a melhoria de desempenho é muito semelhante nas duas teorias de mistura, ja
quando se compara o desempenho ideal desse dispositivo, o de mistura a area constante

apresenta o desempenho levemente maior, atingindo cerca de 8% de melhoria.

Portanto, percebe-se através da literatura revisada, que alguns estudos analisaram a
posicao do bocal do ejetor e qual a influéncia desse parametro no desempenho do dispositivo.
Apesar de algumas pesquisas utilizarem o ejetor de mistura a area constante, a maioria
afirmou que o desempenho do ejetor de mistura a pressao constante é maior que o de area
constante e por isso ele foi utilizado na maioria dos trabalhos no que se refere a sistemas de

refrigeragcédo, conforme Quadro 3.

Quadro 3 - Classificagao dos diferentes tipos de ejetores

Autor Teoria de mistura Configuragao

Huang et al. (1999) CPM ERS

Yari, Mahmoudi (2011) CAM Cascata
Kasperski; Gil (2014) CPM ERS

Aghazadeh Dokandari et al. (2014) CPM Cascata
Li et al. (2014) CPM EERS

Megdouli et al. (2016) CAM Cascata

Megdouli et al. (2017) CPM Cascata
Seckin (2017) CPM* e CAM EERS

Li et al. (2018) CAM Cascata
Mwesigye; Dworkin (2018) CPM ERS
Atmaca et al. (2019) CPM e CAM* EERS
Rostamnejad; Zare (2019) CPM EERS

Legenda: *Ejetor que obteve melhor desempenho
CPM: Mistura a presséo constante
CAM: Mistura a pressdo constante
ERS: Sistema de refrigeragdo com ejetor
EERS: Sistema de refrigeragéo de expanséo com ejetor

Fonte: Elaborado pela autora.

Ao classificar quanto ao niumero de fases que os ejetores podem operar, pode-se citar

os de fase Unica, que sdo aqueles ejetores que os fluxos primario e secundario sdo somente
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vapor ou somente liquido, que apresentam, geralmente, fase Unica também na saida deste
dispositivo. Enquanto que os ejetores bifasicos possuem duas subclassificagcdes, a primeira
chamada de ejetor de condensacao, que ocorre quando o fluxo primario condensa dentro do
ejetor, e a segunda subclassificagdo é aquele no qual o fluxo na descarga do dispositivo é de
duas fases (BESAGNI et al., 2016 e LAWRENCE, 2012).

Besagni et al. (2016) fizeram uma revisao detalhada sobre o funcionamento de ejetores,
selecao de fluidos e novas tecnologias aplicadas a esse componente, no estudo foi descrito
ainda sobre a geometria do bocal e como eles afetam a operagao desse dispositivo. Segundo
os autores, os ejetores com bocal de formato convergente operam em velocidade subsénica
podendo atingir a velocidade sénica na saida da camara de sucgdo, além disso, possuem
uma baixa capacidade de compressao de fluidos. Ja os ejetores que atingem velocidade
supersénica, com geometria do bocal convergente-divergente, ttm como caracteristica a
baixa pressédo na saida do bocal o que induz uma grande entrada de fluxo secundario vindo
do evaporador, que deve se encontrar a uma baixa pressédo para que haja o escoamento
supersoénico. Portanto, nota-se que a operagao deste ejetor depende de forma consistente
das relagbes das pressdes vinda do fluxo primario e secundario. Ainda a respeito dos ejetores
supersoénicos, observa-se uma maior aplicabilidade dele em sistemas de refrigeracao, uma

vez que geralmente espera-se altas taxas de compressao do fluido nesses casos.

A operacao e desempenho dos ejetores supersbénicos sdo influenciados pelos os
fendmenos de choque ou bloqueio. Esses fendmenos sao detalhados por Huang et al. (1999)
da seguinte forma: o primeiro choque acontece no fluxo primario através do bocal e o outro
no fluxo secundario, que ocorre devido a uma aceleracdo desse fluxo que estava com
velocidade de estagnagao na entrada da sucgao, e entdo atinge uma velocidade supersénica

na secao de area constante, desse modo o fluxo que passa através do ejetor é limitado.

Uma curva de desempenho de ejetores é mostrada na Figura 9. A partir dela, Huang et
al. (1999) descreveram as trés condicbes de operacdo de ejetores convergente-divergentes
de acordo com a presséo de condensacéao (Pc) e mantendo as pressodes de fluxo primario e

secundario fixas:

v" Modo critico ou choque duplo (bloqueio duplo) ocorre quando os fluxos primario
e secundario sdo bloqueados e a pressao de condensacgao (Pc) opera abaixo do
seu valor critico (Pc*). Neste modo, a razdo de arraste (w) permanece constante;

v" Modo subcritico ou choque unico (bloqueio Unico) ocorre quando ha o bloqueio

somente do fluxo primario, e a (Pc) opera acima do seu ponto critico. A razao de
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arraste (w) diminui consideravelmente conforme a pressao de condensacao
aumenta, podendo chegar a zero;

v" Contrafluxo ou mau funcionamento ocorre quando a pressao de condensagao
aumenta ainda mais, sendo maior ou igual a pressao critica de ruptura (Pcr).
Neste modo, a razao de arraste (w) tende a ser menor que zero € o ejetor perde
sua capacidade de operacdo uma vez que o fluxo secundario é revertido, ndo

podendo ser mais arrastado.

Huang et al. (2019), além de descreverem as formas de operacdo do ejetor, eles
desenvolveram em seu estudo um modelo com objetivo de avaliar o desempenho do ejetor
utilizando o modo critico de operagdo. Segundo os autores, esse modo permite que os
ejetores operem de forma mais estavel em diversas faixas de pressao de condensacao, com

a razao de arraste constante para cada condigao de operacéao, além de possuirem um melhor

desempenho.

Figura 9 — Modos de operagao de um ejetor.

» Modo
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Fonte: Baseado em Mwesigy; Dworkin (2018).

O Quadro 4 mostra, de forma resumida, a classificagéo dos ejetores quanto a geometria
e posicao do bocal e numero de fases.
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Quadro 4 - Classificagao dos diferentes tipos de ejetores

Parametro Descricao Classificagao

Bocal convergente Ejetor subsonico
Geometria do bocal

Bocal convergente-divergente Ejetor supersénico

Ejetor mistura a area constante

Dentro da secgao de area constante
(CAM)

Posigéo do bocal

Ejetor mistura a presséo

Dentro da camara de sucgao
constante (CPM)

Fluxo Fluxo
o . Fluxo saida

primario | secundario

Liquido Liquido Liquido Fase unica (Ejetor jato liquido)

Numero de fases i i i

Vapor Vapor Vapor Fase unica (Ejetor jato vapor)
Vapor Liquido Liquido Bifasico (Ejetor de condensagao)
Liquido Vapor Duas fases Bifasico (Ejetor de duas fases)

Fonte: Adaptado de Besagni et al. (2016).

Ejetores tém sido amplamente utilizados em uma grande variedade de aplicagbes,
incluindo sistemas de refrigeragdo industrial, comercial, tais como em supermercados,
climatizagdo de ambientes e suas diversas configuragdes. Dentre essas configuragées tem-
se a que possui o ejetor substituindo um compressor que pode ser denominado como sistema
de refrigeracao com ejetor (ERS), que além de possuir o ejetor, € composto por um gerador,
um condensador, uma bomba, um evaporador e uma valvula de expansido (BRAIMAKIS,
2021). A representacao esquematica desse sistema, bem como o diagrama pressao-entalpia
€ mostrado na Figura 10. Nestes sistemas, Tashtoush et al. (2019) afirmaram que existe uma
economia de energia devido a redugdo do trabalho mecéanico requerido, além disso, a
utilizacao de energia de baixo grau (aquela que nao foi aproveitada no processo original) ou
energia renovavel pelo gerador faz com que o fluido primario esteja no estado de vapor
saturado e entre no ejetor com uma alta presséo.

Chen et al. (2014) desenvolveram um modelo de ejetor aplicado a um sistema de
refrigeragéo que calcula o COP 6timo, razdo de arraste (w) e razdo de area do ejetor (AR)
que é definida como a razao entre a seg¢ao de area constante da secido de mistura pela area
da garganta do bocal. Na simulagao realizada com os refrigerantes R141b e R123, os autores
concluiram que o coeficiente de desempenho e a razao de arraste se elevam com o aumento
da temperatura do gerador até atingirem seus valores 6timos, o que variou entre 0,3 e 0,4,

desse modo, com uma pressao mais alta do fluxo primario, mais fluxo secundario pode ser
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arrastado para o ejetor. Os pesquisadores afirmaram ainda que a razdo de area acompanha
de forma diretamente proporcional as variagbes da razao de arraste, logo quando houve uma
queda de w, ocorreu também uma redugdo do valor de AR, tal situagdo ocorreu com o
aumento da temperatura de condensacgao e considerando a temperatura de evaporacgao fixa
em 10°C.

Figura 10 — Sistema de refrigeracdo com ejetor a) esquema e b) diagrama pressao-entalpia.

(a) Gerador

Vilvula
de
Expansao

Evaporador

(b)

Pressio

564 >
Entalpia especifica

Fonte: Adaptado de Lawrence (2012).

Kasperski; Gil (2014) simularam de forma tedrica o desempenho de um sistema de
refrigeragéo com ejetor com nove hidrocarbonetos diferentes e com temperaturas do gerador
variando entre 70°C e 200°C, além de temperaturas fixas de evaporacado e condensacao de
10°C e 40°C, respectivamente. Foi concluido nesse estudo que os valores de COP atingem o
valor maximo de 0,32 para o isobutano (R600a) e 0,28 para o pentano nas condi¢des
estabelecidas e que tal pardmetro ndo aumenta a medida que o peso molecular dos
hidrocarbonetos aumenta, ao contrario do que acontece com a razao de arraste que aumenta
de forma crescente em relacédo ao peso desses fluidos. Os autores concluiram também, que

a razao de arraste (w) tende a crescer de acordo com o aumento da temperatura do gerador.

Smierciew et al. (2017) analisaram de forma experimental, o fluido HFO-1234ze em um
sistema de refrigeracdo por ejetor para aplicacdo em ar condicionado, com capacidade
térmica de 90kW e utilizando como fonte de calor uma energia de baixo grau com
temperaturas abaixo de 70°C. Os autores inicialmente limitaram os valores minimos de
pressao e temperatura do fluido primario que entra no ejetor, e a partir disso realizaram uma
série de testes. Dessa forma, eles concluiram que a temperatura do fluido primario, ao entrar

no ejetor, possui valor de 56°C e a temperatura de evaporacgao varia de 2°C a 5°C, entéao
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nessas condi¢cdes, o COP do sistema atingiu valores acima 0,3 tornando esse sistema

competitivos em comparagado com aqueles sem ejetor.

Além do ERS, pode-se mencionar os sistemas de refrigeracdo de expansao com ejetor
(EERS) como outra configuragao importante dos sistemas de refrigeragéo por compressao de
vapor. De acordo com Sumeru et al. (2012), esses ciclos sao estudados desde a década de
1990 e se destacam por utilizarem o ejetor com o objetivo de aumentar o desempenho do
ciclo ao reduzir as perdas de energia na valvula de expansao, tal fato ocorre devido a reducao

do trabalho de compressao e aumento da capacidade frigorifica do evaporador.

Nesse contexto, Rostamnejad; Zare (2019) propuseram um novo EERS com o emprego
de compressor booster, apresentado na Figura 11, com objetivo de melhorar o desempenho
de um EERS convencional. Dessa forma, uma analise termodindmica bem como uma
otimizagdo baseada na eficiéncia exergética foram conduzidas, além disso, foram feitas
comparagdes com um EERS convencional e com um sistema de refrigeragdo por compressao
de vapor. Os autores escolheram os fluidos R134a, R236fa, R227ea, R500, R1234yf e
R1234ze e consideraram nao somente as propriedades termodinamicas, mas também os
possiveis impactos ambientais, o soffware EES foi utilizado para a simulagao do desempenho
termodindmico dos sistemas estudados. Os resultados mostraram que para a nova
configuragao do EERS, os fluidos com maiores valores de COP e eficiéncia exergética sao o
R1234ze seguido pelo R500. Os autores concluiram entdo que em condi¢bes otimizadas, a
eficiéncia exergética pode aumentar entre 5 e 11% em relagdo ao EERS convencional. Além
disso, ao analisar somente o R1234ze a uma temperatura de condensacéo fixa de 40°C e de
evaporacgao igual a 5°C, a eficiéncia exergética foi aproximadamente 15,5% maior que a do
sistema convencional por compressido de vapor, sendo que para temperaturas de

condensacéao de 55°C a melhoria de eficiéncia exergética pode ser de até 27,4%.
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Figura 11 - Sistema de refrigeragdo expansao com ejetor com compressor Booster

Condensador

Compressor

Separador

Valvula de

Compressor Booster =
expanséo

Evaporador

Fonte: Adaptado de Rostamnejad; Zare (2019).

Bai et al. (2017) estudaram o ciclo de refrigeragdo transcritico de R744 de dupla
temperatura com dois ejetores em cascata, chamado pelos autores de DERC, e o
compararam com o ciclo basico de refrigeracdo de temperatura dupla (BDRC) e com o ciclo
de refrigeragdo associado a um ejetor unico (SERC), conforme Figura 12. Estes ciclos
possuem um evaporador de temperatura média e um de baixa temperatura que podem
atender sistemas que necessitem trabalhar em amplas faixas de temperatura, entretanto, eles
operam com o CO2 no modo transcritico no qual ha perdas no processo de expansao o que
acarreta em baixo desempenho, principalmente no BDRC. Para minimizar esses efeitos, os
autores analisaram primeiro o sistema com um ejetor (SERC) e notaram que as perdas por
estrangulamento foram reduzidas, porém, ainda de forma a ser melhorada. Desse modo, ao
adotar o sistema com dois ejetores (DERC), eles perceberam um aumento significativo do
desempenho do ciclo, além do aumento da raz&o de aumento da pressdo do ejetor (PLR).
Logo, os resultados da comparagao foram: os sistemas com ejetor apresentaram os melhores
COP do que os sem ejetor; o sistema que apresentou melhor desempenho foi 0 que possui
dois ejetores, apresentando uma melhoria de até 29,3% em relagdo ao BDRC e melhoria de
eficiéncia exergética que se aproximou de 28,7%; além disso, o PLR atingiu valores de até
12,2%, o que significa que a partir da pressao de evaporagao, o ejetor teve um aumento
pressao, o que implica em menores requisitos de poténcia no compressor.

Li et al. (2014) compararam um EERS, ja apresentado na Figura 7, com um ciclo de
refrigeracdo por compressao de vapor e confirmaram que o sistema expansao-ejetor tem um
melhor desempenho. Para isso, os autores avaliaram as propriedades termodinédmicas e
alguns parametros como queda de pressdo no bocal de sucgdo e eficiéncias dos

componentes de um EERS, que utiliza um ejetor de mistura a pressao constante e o fluido
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R1234yf para aplicagcdo em ar condicionado. No estudo, as temperaturas de condensagéao
variaram entre 30 e 55°C, as de evaporacao entre -10 e 10°C e as eficiéncias do ejetor foram
fixadas em 0,85 para o bocal principal, bocal de succ¢éo e difusor e em 0,95 para secao de
mistura. As analises indicaram que para a condi¢do de operagdo onde a temperatura de
evaporacgao é igual 5°C e a de condensacao ¢é igual a 40°C, a queda de pressao 6tima
encontrava-se no valor de 14 kPa correspondente a um COP maximo de 5,91, dessa forma,
o aumento do desempenho do EERS esteve entre 10,32 e 13,06% em relagido a um ciclo sem
ejetor. Além disso, foi constatado que um melhor desempenho é obtido em temperaturas de
evaporaciao mais altas e de condensagao mais baixas. Os autores concluiram ainda que a
razao de aumento de pressdo (PLR) atingiu o valor maximo de 1,10, para mesma condigéo
de trabalho, o que indica que o EERS operando com o R1234yf é benéfico para o desempenho

do sistema.

Figura 12 - Esquema dos sistemas a) BDRC, b) SERC e c¢) DERC.
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Fonte: Adaptado de Bai et al. (2017).

2.4 Sistemas de refrigeragdo em cascata com ejetor

O ejetor é um dispositivo aliado dos sistemas de refrigeracao no que diz respeito ao
aumento de eficiéncia, bem como na redugdo do consumo de energia elétrica em muitos
casos. Assim, diversas pesquisas na literatura estudaram os ejetores associados a sistemas
em cascata buscando sistemas seguros, eficientes e ambientalmente “amigaveis”, como os

analisados a seguir.

Megdouli et al. (2016) analisaram de forma tedrica um sistema de refrigeracdo em
cascata transcritico que opera com CO: nos circuitos de alta e baixa temperatura, esse
sistema esta associado a um ciclo intermediario com ejetor que recupera o calor desperdigado
pelo gas cooler para aciona-lo, com objetivo de aumentar o COP do sistema. Os parametros
de entrada para simulagao consideraram temperatura ambiente de 25°C, temperatura do gas
cooler variando entre 35 e 50°C e a diferenca de temperatura do trocador de calor cascata de
5°C. Comparando o sistema cascata modificado com ejetor ao cascata convencional sob as
mesmas condi¢des, os autores perceberam que aquele com ejetor apresenta uma redugéao
de 24% no consumo de energia mecanica na pressao correspondente do gas cooler a 45°C.
Além disso, os autores concluiram que a melhoria do COP do sistema de refrigeragao cascata

com ejetor em relagao ao sistema de refrigeragao cascata convencional pode chegar a 37%.

Um sistema similar foi analisado termodinamicamente por Yari; Mahmoudi (2011), no

qual uma das configuracbes propostas de sistema cascata transcritico de expansdo com



50

ejetor (R744/R744) mostrada na Figura 13, também inclui o uso do calor residual do gas

cooler/resfriador de gas para acionar um ciclo intermediario de COa.

Figura 13 - Sistema cascata transcritico de expansao com ejetor.
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Fonte: Adaptado de Yari; Mahmoudi (2011).

A outra configuracao estudada pelos autores é um sistema cascata transcritico com
ejetor. Os autores dissertaram acerca da importancia de manter temperatura de descarga dos
compressores até 120°C para prolongar sua vida util. Além disso, identificaram que o COP
aumenta com a elevacao da temperatura de evaporagcédo e com a diminuigao da temperatura
de saida do gas cooler, e que o aumento da primeira temperatura resulta em uma redugao da
razdo de compressao e menor trabalho consumido pelo compressor. Os autores concluiram
entdo que os dois ciclos propostos tiveram aumentos que variaram de 10,8% a 31,5% em

relacdo ao sistema cascata transcritico sem ejetor.

Sanaye et al. (2019) avaliaram um sistema de refrigeracao cascata, no qual o circuito
de alta temperatura € um sistema de refrigeragédo por ejetor (ERS), onde o ejetor substitui o
compressor e o circuito de baixa é um sistema de expansdo com ejetor (EERS) e o ejetor atua
como um expansor, o esquema desse sistema € mostrado na Figura 14. Os fluidos R152a,
R290, R600a, R601a, R1234ze(E), R1233zd(E) e R1234yf, que possuem baixo GWP, foram
selecionados e modelados no software Matlab para realizar uma analise termoeconémica

desse sistema. Através da otimizacido do ciclo, os autores indicaram que a combinacao do
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par de refrigerante ideal é o R600a/R152a para o circuito de alta e baixa temperatura,
respectivamente, além disso, o COP 6timo do sistema foi de 0,40. A partir disso, os autores
concluiram que o coeficiente de desempenho desse sistema é 18% maior em relagdo a um
ciclo cascata que opera somente com um ejetor e a eficiéncia exergética foi 25% maior em
relagdo ao mesmo ciclo. Foi concluido, ainda, que o sistema que possui dois ejetores consume
31% menos energia do que um ciclo em cascata com um ejetor, bem como tem seu custo
reduzido em 6% ao ano.

Megdouli et al. (2017) destacaram o uso de sistemas em cascata para aplicacbes de
baixa temperatura, como no armazenamento de alimentos congelados em supermercados e
fizeram um estudo tedrico e simulado de dois sistemas de refrigeracdo cascata transcritico de
expansédo que opera com os refrigerantes CO e N2O nos circuitos de alta e baixa temperatura,
respectivamente, e que possuem um ejetor de pressao constante em cada um dos circuitos.
Em um dos sistemas estudados o circuito de alta possui um sub-sistema integrado que
aproveita o calor residual do gas cooler para gerar energia para todo o sistema. Alguns
parametros de entrada sao dados, tais como diferenga de temperatura no trocador de calor
cascata de 5°C e temperatura do evaporador variando entre -65 e -35°C, que atende a
aplicacdao mencionada. Os autores compararam os ciclos propostos e concluiram que o COP
do sistema convencional é de 1,2, o que é cerca de 9,6% menor do que o ciclo que possui o
subsistema, para temperatura e pressao do gas cooler 6timas de 40°C e 9,6 MPa. Além disso,
como esperado, enquanto a temperatura de evaporagao aumenta, o COP dos dois sistemas

também aumenta o que indica uma redugéo da poténcia requerida pelos compressores.
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Figura 14 - Sistema de refrigeracdo em cascata com dois ejetores.
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Fonte: Adaptado de Sanaye et al. (2019).

Ao introduzir dois ejetores em sistemas de refrigeragdo cascata por expansdo com
ejetor, o desempenho aumenta significativamente em relagéo aos sistemas cascata padrao.
Entretanto, algumas precaug¢des quanto ao uso de ejetores nesses sistemas devem ser
adotadas, uma vez que falhas de operacao relacionadas a elevagao de pressdo na entrada
dos refrigerantes em um ejetor bifasico sao identificadas conforme Rostamzadeh et al. (2021).
Os pesquisadores apresentaram primeiramente que os refrigerantes selecionados para
operar nesses sistemas devem ter boas propriedades termodindmicas para que o COP e a
eficiéncia exergética sejam elevadas, porém alguns desses refrigerantes podem comprometer
a segurancga da planta de refrigeracao, por possuirem caracteristicas toxicas como a aménia,
ou inflamaveis como o propano. Os pares de refrigerante selecionados para pesquisa séo o
NH3/CO2 e R290/CO, e uma analise dos aspectos de seguranga, bem como a eficiéncia
energética, exergética, aspectos econémicos e ambientais s&o avaliados e comparados com
um sistema cascata padrao. A temperatura de evaporacado adotada para a simulagao é de -
50°C, a diferenca de temperatura do trocador de calor € de 5°C e a capacidade frigorifica do

sistema é 175 kW. Foi concluido pelos autores que o sistema com ejetores NHs/CO, melhorou
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o COP, eficiéncia exergética e custo em 4,16%, 4,16% e 2,5%, respectivamente, em relagao
ao sistema cascata padrao, entretanto, a introdugao dos ejetores degradou significativamente
0s riscos relacionados a seguranga do sistema. Ainda se tratando de seguranga, a pesquisa
destacou que apesar de possuir caracteristicas exergéticas semelhantes, o sistema com
ejetor que utilizam propano tem seu parametro de risco aumentado em até 29 vezes ao

comparar com o NH3/CO, sob mesmas condigdes.

Aghazadeh Dokandari et al. (2014) realizaram uma analise termodindmica de um
sistema de refrigeragdo em cascata de expansao com dois ejetores, como mostrado na Figura
15, que opera com os fluidos refrigerantes CO2 e amdnia (NH3). Esse sistema foi comparado
com o sistema convencional em cascata sem ejetor utilizando os mesmos fluidos em
condigbes idénticas de trabalho. Dessa forma, os autores concluiram que aquele sistema com
dois ejetores experimentou um aumento de cerca de 7% do COP maximo em relacdo ao
sistema convencional para temperatura de condensagao e evaporacdo de 30°C e -45°C,
respectivamente, e diferenca de temperatura do trocador de calor cascata igual a 3°C. Além
disso, houve cerca de 8% de redugao na taxa de destrui¢cao de exergia ao comparar o sistema

com ejetor e 0 sem ejetor.

Figura 15 - Representacao de um sistema de refrigeracdo em cascata com dois ejetores
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Fonte: Adaptado de Dokandari et al. (2014).
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Li et al. (2018) modificaram um sistema de refrigeracédo cascata ao introduzir um ejetor
no circuito de alta temperatura e realizaram os experimentos em um protétipo de um freezer
que trabalha com temperaturas ultrabaixas, e o compararam com um freezer operando em
um ciclo cascata convencional. Os autores utilizaram o hidrocarboneto R290 no circuito de
alta temperatura e o0 R170 no de baixa temperatura para ambos sistemas. Os resultados
obtidos na pesquisa indicaram um consumo de energia 4,77% menor do sistema modificado
em relagdo ao sistema cascata tradicional na temperatura ambiente de 25°C, além disso,
notou-se que ao aumentar a temperatura ambiente, a razao de aumento de pressao do ejetor

(PLR) no ciclo modificado é elevada o que pode indicar melhoria de eficiéncia do sistema.

Gullo; Tsamos; et al. (2018) abordaram o uso de ejetor nos sistemas de refrigeracao
com CO, em supermercados e como esses dispositivos afetam a eficiéncia desses sistemas.
Os autores constataram que a utilizacdo de um sistema multiejetor transcritico com CO; em
supermercados permite que em regides de temperatura média entre 14,1 e 18,9°C consiga-
se desfrutar da utilizagdo desse refrigerante sem grandes perdas de eficiéncia, além disso,

notou-se a economia de energia pode atingir até 26,9%.

Como visto anteriormente, os sistemas de refrigeragdo em cascata com ejetor
apresentam, de uma forma geral, o desempenho superior ao dos sistemas sem ejetor. Além
da melhoraria nos aspectos termodinamicos, os estudos mostram uma preocupacéao por parte
dos autores em selecionar fluidos ambientalmente adequados. Nesse contexto, Salhi et al.
(2018) ressaltam que a utilizacdo de fontes de calor renovaveis também vem ganhando
espaco na literatura e se tornando um aspecto fundamental no cenario que tange a diminuigao

da degradacao do meio ambiente, ao reduzir o consumo de energia elétrica na refrigeracéao.

Desse modo, Boyaghchi et al. (2016) realizaram um estudo tedrico de um sistema
cascata com ejetor, no qual estd inserido no mesmo conjunto um ciclo solar com coletores de
placas planas que utiliza o nanofluido agua/éxido de cobre (CuO) como meio de transferéncia
de calor. Este ciclo é interligado ao sistema por meio do circuito de absor¢gdo em cascata, que
tem a solugéo LiBr/H20O como par de fluido e temperatura do gerador adotada de 90°C. Ja no
circuito de baixa temperatura, os fluidos R134a R1234ze, R1234yf, R407C e R22 sao
testados. Foi destacado na pesquisa que o uso das nanoparticulas tem um efeito positivo no
COP para todos os fluidos estudados, apesar de um pequeno incremento no custo. Os autores
concluiram que o melhor fluido do ponto de vista termodinamico é o R134a, que obteve
aumento do COP e da eficiéncia exergética em termos percentuais de 9,34% e 0,58%,
respectivamente, além disso, apds a otimizagdo multiobjetivo do sistema com R134a

observou-se uma melhoria de cerca de 2% nos valores desses parametros. Ja o fluido
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refrigerante que acarreta menor custo total anual é o0 R1234ze, sendo o mais vantajoso para

area minima dos coletores de 680 m?2.

Na Tabela 2 sdo apresentadas as principais conclusdes acerca dos trabalhos revisados

nesta segao.

Tabela 2 — Resumo dos sistemas de refrigeracdo em cascata com ejetor

Autores Fluidos refrigerantes | Abordagem/Configuragées Principais conclusées
Andlise tedrica de um SRC COP aumenta com
expansao com elevagdo de Tevap € 0S
Yari; Mahmoudi R744/R744 ejetor/~sub3|stema de' dois SRCs pogswram
(2011) recuperacao de calor residual aumento de até 31,5%
do gas cooler e de um SRC em relagao ao SRC sem
expansao com ejetor. ejetor.
. . o COPmax aumentou 7% e
Analise tedrica termodindmica . , .
Aghazadeh de um SRC com dois eistores exergia destruida reduziu
Dokandari et al. R717/R744 - J em 8% no SRC com dois
e comparagdo com SRC sem . R
(2014) . ejetores para Tcong= 30°C
ejetor.
e Tevap= - 45°C.
Reducéao de 249
Andlise tedrica SRC edugao de /0 no
Megouli et al transcritico/subsistema de consumo de energia para
(2016) | Rr44/R7a4 recuperagéo de calor residual Tgascooter = 45°C €
perag . aumento do COP de 37%
do gas cooler com ejetor. . )
em relagao ao sem ejetor
Avaliagao tedrica de um SRC
exp. transcritico com 2 COPmax € 1,33 para o
Megdouli er al. ejetores e um SRC 2 ejetores/ SRC com subsistema e
R744/N20 .
(2017) um subsistema de 1,2 para o SRC
recuperacao de calor residual convencional.
do gas cooler.
. . Reducéao de 4,77% no
Andlise experimental consumo de eneraia em
Li et al. (2018) R290/R170 termodindmica de um SRC ~ g
, relacdo ao SRC sem
com ejetor. .
ejetor.
R600/R152a melhor par
de refrigerante com
R600a; R12332d(E); o COPmax= 0,40; Redugéo
R601a — AT Avaliagao tedrica
Sanaye et al. . de 31% do consumo de
(2019) R290, R152a, termoeconémica de um SRC eneraia elétrica. custo 6%
R1234ze(E) e R1234yf com dois ejetores. 9 ’ °
-BT menor e Nexer aumenta
25% em relagdo ao SRC
com apenas um ejetor.

Legenda: SRC =sistema de refrigeracdo cascata

AT= ciclo de alta temperatura

BT = ciclo de baixa temperatura.

Fonte: Elaborado pela autora.
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2.5 Energia solar aplicada a refrigeragao

Ao se tratar de consumo de energia elétrica, sabe-se que os sistemas de refrigeracao
se destacam pelo seu alto consumo. Desse modo, nesta sec¢ao é introduzida a utilizagao de
uma fonte de energia renovavel (energia solar) na refrigeracdo, que pode ser integrada aos

sistemas auxiliando em um melhor aproveitamento da energia.

Bellos et al. (2016) avaliaram por meio de uma analise termoeconémica a utilizacao de
energia solar na refrigeracédo. Para isso os autores testaram quatro tipos de coletores, sendo
eles: placa plana, tubos evacuados (ETC), calha parabdlica (PTC) e parabdlico compostos,
em um chiller de absorcao que trabalha com LiBr-H2O. O sistema é separado em trés partes:
campo de coletores solares, tanque de armazenamento e o chiller de absorcdo, o sistema
opera com agua pressurizada a uma pressao de 500 kPa (5 bar), o coeficiente de perda de
calor do tanque é de 0,5 W/m?K, e essa agua entra no gerador do sistema de absorgdo com
uma temperatura préxima da temperatura do gerador (AT reduzido), o que leva a uma boa
utilizacao da energia da fonte de calor. Um valor alto para temperatura da fonte aumenta o
COP do sistema, porém diminui a eficiéncia térmica do coletor, desse modo, os autores
otimizaram esse parametro para os 4 tipos de coletores selecionados. Foi concluido que a
temperatura 6tima da fonte de calor foi 124°C, e o coletor de calha parabdlica foi o que obteve
a maior eficiéncia exergética e o maior COP, seguido pelo de coletores de tubos evacuados.
Ao incluir os aspectos econémicos, foi concluido na pesquisa que a melhor combinacéo de
eficiéncia e custos é para o coletor de tubos evacuados, que por aproveitar a radiagao difusa

teve a area dos coletores reduzida.

Kerme et al. (2017) realizaram uma andlise termodindmica de um sistema de
refrigeragéo por absorgao com brometo de litio e agua (LiBr-H>O) acionado por energia solar.
Os autores destacaram que apesar do baixo desempenho e elevado custo em relacdo aos
sistemas de refrigeragao por compressao de vapor, os sistemas de absor¢ao sao promissores
para aplicagdo de energia solar, uma vez que eles podem utilizar energia que nao foi
aproveitada no processo original. A temperatura do gerador em 95°C, temperatura ambiente
em torno de 35°C e area coletores de 33,45 m? foram alguns dos dados de entrada para
desenvolvimento da modelagem, além disso, foi selecionado o coletor de placa plana de
superficie seletiva evacuada para o estudo, ja que eles possuem maior eficiéncia que os
coletores de placa plana de vidro simples e duplo. Foi apresentado no estudo que o ganho de
calor util variou conforme a intensidade de radiagéo, o que significa que o seu pico foi ao meio
dia, porém com o tanque de armazenamento térmico com temperatura variando entre 90°C e

100°C durante as 24 horas do dia, o sistema pode usufruir da energia armazenada mesmo
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durante o periodo noturno. Os autores concluiram que tanto a eficiéncia exergética quanto o
COP diminuem a medida que se aumenta a temperatura de do gerador além de um valor
6timo, sendo que o COP atingiu seu o valor maximo igual a 0,78 para a temperatura do
gerador de 65°C. Ao contrario disso, a capacidade frigorifica bem como as perdas de exergia
do sistema aumentaram com o aumento da temperatura citada. Segundo os pesquisadores,
uma forma de reduzir essas perdas de exergia é aumentar a efetividade do trocador de calor
da solugao, dessa forma o desempenho do sistema de absorcdo aumenta, o que reduz a

perda de exergia nos principais componentes.

Bellos et al. (2017) ressaltaram que associar ciclos de compressao de vapor com ciclos
de absorgdo em cascata, pode reduzir em até 50% o consumo de energia elétrica pelos
compressores do ciclo de baixa temperatura. Dessa forma, eles realizaram analises de
energia, exergia, econémica e ambiental de um sistema de refrigeragdo em cascata de

absorg¢ao-compressao que é acionado por energia solar, apresentado na Figura 16.

Figura 16 - Sistema de refrigeracdo em cascata de absorgéo - compressao acionado por
energia solar.

LiBr-H,0 _ . .
Chiller de absorgao

Tanque de
armazenamento

Coletor de tubos evacuados

— Oleo térmico
LiBr-H,0
AguaVapor

R134a
Energia Ciclo de
compressao de
vapor

Fonte: Adaptado de Bellos et al. (2017).
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O coletor solar térmico escolhido foi o de tubos evacuados e 0 mesmo par de fluidos do
estudo anterior (LiBr-HO) foram utilizados, ja para o ciclo de compressao de vapor utilizou-
se 0 R134a. Alguns parametros de operacgao fixos foram adotados, tais como area coletora
igual a 300m? e carga maxima de refrigeracdo de 70kW. Os autores concluiram que o
coeficiente de desempenho diario do sistema aumenta com a elevacado da temperatura de
evaporacdo, € é maximo para a temperatura 6tima do gerador de 93°C, atingindo
aproximadamente 0,32 para um caso de operagao de temperatura de condensacéao de 40°C
e de temperatura de evaporagcdo de -20°C. Para as mesmas condicbes de trabalho, a
eficiéncia exergética maxima atingida pelo sistema foi de 0,051. Além disso, foi concluido que
para as temperaturas de condensacgao de 30°C, 40°C e 50°C, a economia de energia atingiu
picos de 60,31%, 76,14% e 79,14%, respectivamente. E o tempo de retorno do investimento
(payback) é de aproximadamente 14 anos, o que € considerado viavel pelos pesquisadores,
uma vez que além de utilizar uma fonte de energia renovavel, o consumo de energia elétrica

€ reduzido de forma consideravel para todas as condicdes de operacao estudadas.

Li et al. (2020) propuseram um sistema de refrigeracdo cascata com ejetor que trabalha
com par de refrigerantes R1234ze/CO,, apresentado na Figura 17 e 0 comparou com um
sistema de refrigeragao expansao por ejetor (EERS) que utiliza o fluido CO,, sendo que ambos
usam a energia solar como fonte de energia. O sistema cascata possui um compressor
auxiliar, bem como um subsistema de coletor solar composto pelo coletor parabdlico, tanque
de armazenamento e uma bomba, e tem como objetivo fornecer energia térmica para todo o
ciclo, ja o tanque de armazenamento de energia foi inserido para lidar com as variagdes da
radiacao solar ao longo de um dia. Os parametros de entrada do sistema cascata incluem
temperaturas fixas do gerador, condensador e evaporador, com valores de 80°C, 40°C e 20°C,
respectivamente. Os autores concluiram que o COP do sistema cascata aumenta cerca de
18%, quando a diferenga de temperatura do trocador de calor diminui de 5°C para 3°C, e que
quanto maior as cargas de resfriamento, maior o consumo de energia do sistema em ambos
sistemas estudados. Além disso, com a area do coletor menor, o consumo de energia do
sistema cascata € menor que do EERS, os autores afirmam ainda, que para area coletora de
15m?2, o ciclo em cascata consegue cobrir cerca de 89% de resfriamento, sem a necessidade
de energia extra.

Khalilzadeh et al. (2019) analisaram um sistema de refrigeracdo em cascata integrado
com um Ciclo Rankine Organico (CRO) e um sistema solar composto pelos coletores solares
parabdlicos, que operam os fluidos R717/R744. No sistema proposto, através da recuperagao
residual do ciclo cascata, foi feita o pré-aquecimento do fluido de trabalho do ciclo solar com
objetivo de diminuir o calor que seria perdido no ciclo cascata. Os pesquisadores concluiram

que o consumo de energia dos compressores do sistema cascata é reduzido ao integrar os
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sistemas, sendo que para gerar 100 kW a -55°C de refrigeragdo no evaporador a poténcia
elétrica consumida é de 3.253,44 kWh/dia no sistema cascata tradicional. Enquanto isso, no
sistema proposto, a poténcia da rede elétrica € aproximadamente 5,7 vezes menor, atingindo
o valor de 567,01 kWh/dia. Além disso, o COP chega a valores de 4,23, o que é

significativamente maior do que um cascata convencional, de acordo com os autores.

Figura 17 - Esquema de sistema de refrigeragdo cascata com ejetor e energia solar.
cicLu
COLETOR SOLAR

GERADOR
COLETOR

18 SOLAR
6 L

BOMBA 1 TANQUE DE
ARMAZENAMENTO

11 CICLO DE EJEGAO R1234ze

TROCADOR
CASC.

E CALOR

DI
ATA

VALVULA 15

COMPRESSOR

RESFRIADOR DE GAS AUXILIAR

CICLO DE COMPRESSAO DE VAPOR
COM EJEGAO

SEPARADOR
EJETOR 14 COMPRESSOR

Fonte: Adaptado de Li et al. (2020).

Diante do exposto, nota-se que as pesquisas analisadas tem como principais objetivos
encontrar maneiras para a redugdo do consumo de energia € melhoria do desempenho,
especialmente em aplicagdes de ar condicionado, bem como a preocupagado com a selecao
de fluidos refrigerantes com baixo GWP. Nesse sentido, a utilizacdo de ejetores, de energia
solar e o uso de hidrocarbonetos, hidrofluorolefinas e fluidos naturais foram as principais
solugcdes encontradas e dessa forma, sdo tendéncia nas pesquisas relacionadas a
refrigeragdo. Com isso, no presente estudo sera proposto uma nova configuragao de sistema
de refrigeragdo em cascata para aplicagao em supermercados, com o uso de um ciclo coletor
solar, dois ejetores, dois evaporadores além da utilizacao de fluidos que tem menor potencial
de aquecimento global. Desse modo, os custos de operagdo e ambiental, bem como uma

analise termoecondmica sera realizada.
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3 MODELO MATEMATICO

Este capitulo apresenta as equacdes e as consideragdes utilizadas na modelagem
matematica do Sistema de Refrigeracdo em Cascata com Ejetores (SRCE). Nesta etapa serédo
realizados os balan¢os de massa, energia e exergia, bem como, a modelagem econdmica do

sistema.

3.1 Modelo energético do SRCE

O modelo matematico do Sistema de Refrigeragdo em Cascata com Ejetores (SRCE),
Figura 18, é composto por um ciclo coletor solar, um ciclo de alta temperatura, além dos ciclos

de média e baixa temperatura.

No sistema proposto o fluido refrigerante utilizado nos ciclos de média e baixa
temperatura é o CO, (R744), enquanto que no ciclo de alta serdo testados trés fluidos. O
sistema cascata possui um ciclo de alta temperatura constituido por um gerador, interligado
em um subsistema de aquecimento (ciclo coletor solar), um ejetor do tipo vapor-vapor, um
condensador, uma bomba de alta temperatura e uma valvula de expansao de alta temperatura
(DEAT), além de regides de baixa e média temperatura, estas estao ligadas a regido de alta
por meio de um trocador de calor cascata. A regido de baixa temperatura € composta por um
compressor, um separador de liquido, um evaporador de baixa temperatura, uma valvula de
expansao de baixa temperatura (DEBT) e por um ejetor liquido-vapor, essa regido compartilha
um reservatoério, um trocador de calor de linha de sucg¢ao (SHX) e uma bomba com o ciclo de
média temperatura, que também possui um evaporador. O ciclo coletor solar-€ composto por
coletores solares do tipo tubo evacuado (ETC), um tanque de armazenamento, um aquecedor
e o gerador no qual um fluido aquecido cede calor para o refrigerante da regido de alta

temperatura.

Neste sistema, em que uma das aplicagcdes esta relacionada ao setor supermercadista,
o evaporador de baixa temperatura tem a fungdo de manter os alimentos congelados e o
evaporador de média temperatura faz parte do sistema de condicionamento do ar ambiente.
Salienta-se que o ciclo de média temperatura utiliza o R744 como fluido secundario, mas
nesta aplicacao este fluido muda de fase ao trocar calor no evaporador MT o que proporciona
um coeficiente de transferéncia de calor mais elevado reduzindo o tamanho do trocador de

calor, além de evitar a utilizacdo no sistema de mais um tipo de fluido.
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Figura 18 - Esquema do Sistema de Refrigeragcdo em Cascata com Ejetores
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Fonte: Elaborado pela autora.

As seguintes premissas sao adotadas para confec¢cdo do modelo:

a) Regime permanente;

b) Variacbes de energia cinética e potencial sdo desprezadas;

c) As perdas de pressao nas tubulagdes e trocadores de calor sdo desprezadas;
d) Comportamento das valvulas de expansao é isoentalpico;

e) Liquido saturado na saida do condensador;

f) Vapor saturado na saida do evaporador de baixa temperatura;

g) Somente vapor e liquido saturado saem do separador de liquido;

h) Compressor adiabatico.
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Na modelagem do sistema estudado e representado na Figura 18 foram aplicadas as
equacbes de conservacado de massa e de energia representadas, respectivamente, pelas
Equacdes (4) e (5).

Zme :zms (4)

2 2
Q—W+Zme(he+V7e+gzej+zms[hs+v75+gzs]:0 (5)

@ ” [T

Onde o indice “e” indica entrada e “s”, saida, a Equagéao (4) representa o somatorio das

vazdes massicas de entrada e saida de um sistema. Enquanto isso, na Equagao (5), os termos
a esquerda representam em sequéncia, a taxa de transferéncia de calor (Q) e poténcia (W
), além disso, tém-se as entalpias especificas de entrada e saida (h, ) e (h,), os termos V2/2

e gz correspondem, respectivamente, a energia cinética e a energia potencial do fluido que

passa no componente no qual foi realizado o volume de controle.

Os indices de 1 a 24 representam os estados termodinamicos do SRCE, Figura 21, com
excecao do ciclo coletor solar, que sera apresentado posteriormente. Salienta-se que os
indices 1 a 16 representam os estados das regides de baixa e média temperatura e de 17 a

24 para a regiao de alta temperatura.

Ao simplificar a Equagéao (5), referente ao balango de energia para o SRCE, foram
obtidas as equacgodes para os componentes dos ciclos de baixa e média temperatura, que séo

apresentadas a seguir:

¢ Evaporador de Baixa Temperatura (BT)
Qevap,BT = r'n13 (h14 - h13) (6)

No qual QevapBT indica a capacidade frigorifica do espago refrigerado, onde serdo

armazenados os produtos congelados.
e Separador de Liquido
m1o h10 :m11h11 +rh12 hy, (7)

e Valvula de expansdo de Baixa Temperatura (DEBT)
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hi, =hy (8)
e Trocador de calor de linha de sucgao (SHX)

ms (hs_h7):m11(h11_h15) 9)
e Reservatorio

m,h, +m, h,, =m.h, +m,h, (10)
e Evaporador de Média Temperatura (MT)

QevapMT :m16 (h16 _ha) (11)

Onde Q indica a capacidade frigorifica do espaco refrigerado, relativo ao sistema de ar

evapMT

condicionado.

e Compressor

W, =1, (h,—h,g) (12)
h 1 _h15
=_s 13
Mc h1—h15 ( )
16 =0,00476rp? - 0,09238rp, +0,89810 (14)
P1
=1 15
p, P, (15)

Onde W, indica a poténcia consumida pelo compressor do sistema, h,, é a entalpia para o

processo de compressao isoentropico, 7] representa a eficiéncia isoentrépica do compressor

de CO., de acordo com Lee et al. (2006) e rp, é a razdo de pressdo do compressor.

e Bomba?2
Wy, = MsVshPe2 iy ) (16)
g2

AP, = Pe - Ps (17)
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Onde WB2 indica a poténcia produzida pela Bomba 2, comum ao ciclos de média e baixa
temperatura, V5 representa o volume especifico, do fluido que passa pela bomba, APR;,

representa a variagdo de pressao e 7,, € a eficiéncia isoentropica da bomba 2
e Trocador de calor em cascata
Qcas :mzz (h17 _hzz):mz (hz _hs) (18)

Através da simplificacdo da Equacao (5), também obtém-se as equacgoes de balanco de

energia para os componentes do ciclo de alta temperatura:
e Condensador
QCOND :m19 (h19 _hzo) (19)

Onde @ indica a quantidade de calor rejeitado do sistema para o ambiente.

COND
¢ Bomba de Alta Temperatura (Bomba 1)
Wy, =m,, (hy, —hys) (20)
Onde WB1 indica a poténcia produzida pela bomba de alta temperatura.

¢ Valvula de expansao de Alta Temperatura (DEAT)

hyy =y,
e Gerador
Qger = Myg(hyg —hyy) (21)
No qual Q... representa a quantidade de calor fornecida do ciclo coletor solar ao sistema em

cascata.

O coeficiente de desempenho do sistema em cascata (COPSRCE) é calculado como a
razao entre a capacidade frigorifica total do sistema e a energia liquida fornecida, dada pela
Equacao (22):

QevapMT + C‘)evapBT
Wg, + Wg, + Qger + We

COP.; = (22)
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3.2 Modelo para os ejetores

Os ejetores sdo componentes importantes no sistema em cascata estudado, e para
analise desses componentes foram utilizados os modelos descritos por Bellos et al. (2016),
para o ejetor pertencente ao ciclo de alta temperatura, e por Li et al. (2014) para o ejetor de

baixa temperatura.

E imprescindivel destacar, neste ponto, a razdo de arraste (o) desses ejetores. As
Equacdes (23) e (24) calculam a quantidade de fluxo secundario, vindo do evaporador, que
foi arrastada a partir do fluxo primario, que pode vir do gerador, no caso do ejetor vapor-vapor
disposto no ciclo de alta temperatura, conforme Equacgao (23), ou do condensador quando se
analisa o ejetor bifasico (liquido-vapor) referente ao ciclo de baixa temperatura, representado

pela Equacao (24).

m
('OVV = m—” (23)
18
m
O, = rh1: (24)

A Figura 19 mostra um esquema dos fluxos nos ejetores e a nomenclatura utilizada nas

equacdes do modelo.

Figura 19 - Esquema dos fluxos nos ejetores
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Fonte: Elaborado pela autora.




3.2.1 Modelo ejetor vapor-vapor

Algumas suposic¢des sao consideradas na modelagem deste ejetor:
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¢ O fluxo dentro do ejetor é considerado como de equilibrio homogéneo unidimensional;

e O processo de mistura dos fluxos dentro do ejetor ocorre a pressao constante;

¢ As velocidades dos fluxos na entrada e saida do ejetor sdo desprezadas;

e As eficiéncias do bocal de sucgao e primario, secdo de mistura e difusor devem ser

consideradas devido as perdas por atrito que ocorrem no ejetor;

e Os fluxos primario e secundario s6 se misturam quando adquirem a mesma pressao,

que se mantém constante ao longo da mistura;

e O ejetor ndo troca calor com o ambiente.

O ejetor pertencente ao ciclo de alta temperatura recebe vapor saturado, vindo do

gerador, no bocal primario (pf), e do evaporador em cascata no bocal secundario (sf),

resultando em um fluxo de vapor na saida desse componente. Adotando o principio de

conservagao de energia, as equacgdes bocal primario e secundario deste ejetor sdo dadas a

sequir:

Viio
hor =Nie + %
Ny = hpf1 _hpf2

hpf‘l - hpf2$
me = Psf2 - APsf

Vq
hsf1 = hsf2 + 2fz
Ne, = ht =Dyt

sn
hsf1 - hsf25

(25)

(26)

(27)

(28)

(29)

Onde hy, e hy, representam, respectivamente, a entalpia especifica na entrada do bocal

primario e de succéo, hprS é a entalpia especifica para o processo isoentrépico no bocal
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primario, V§2/2 é a velocidade do fluxo primario na saida deste bocal, n e Mg, sdo, em

sequéncia, as eficiéncias do bocal primario e secundario. Além disso, a pressao de mistura

dos fluxos € dada por P_. e € menor que a presséo do evaporador (Pﬂ), a diferenga entre

essas pressodes € dada pela a queda de pressao no bocal de sucgéo (AP

sf,vv

) . Enquanto isso,
para o bocal de succio, as entalpias especificas na entrada desse bocal e na entrada da
secdo de mistura sdo representadas, respectivamente, por hg, e hy,, hy,. é a entalpia do
processo isoentropico no bocal secundario. A velocidade do fluxo secundario, antes de ser

misturado ao outro fluxo, é dado por Vs2f2/2 :

A fim de se calcular AP, a Equagao (30) é introduzida e mostra que a diferenca entre
a temperatura de evaporagao na pressao de saturacao e a temperatura na saida do bocal de
sucgado também na saturagao € igual a diferengca de temperatura equivalente no bocal de
sucgao no ejetor vapor-vapor (AT

eq,VV ) )

AT, =T(Pyix=1) —T(P17 — AP

e sf,vv?

x=1) (30)

Aplicando as equacgdes de quantidade de movimento e conservagao de energia para a

secao de mistura e difusor do ejetor vapor-vapor, , tem-se:

1 )
Vs = VM ( foz Y stzJ (31)

+
1+ o,y 1+ o

v2 v?2
pf2 sf2
hpf2 + 2 + Oy (hsf2 + ]

2 2
Poyes = - Vi (32)
1+ oy, 2

V2

hd4 = hmf3 + ;fs (33)
hds4 B hmf3

Mg = (34)
hd4 - hme

Onde V,;; é a velocidade do fluxo na segéo de mistura, 1, e h, s&o a eficiéncia e a entalpia

especifica, respectivamente, nessa secdo. A entalpia do difusor é representada por hy,, e

h

ds4 -
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3.2.2 Modelo ejetor liquido-vapor

O ejetor bifasico (liquido-vapor) que esta disposto no ciclo de baixa temperatura recebe
vapor saturado, vindo do evaporador BT, e liquido saturado que vem da bomba 2, resultando

em um fluxo no estado liquido-vapor na saida desse componente.
As principais premissas adotadas para este ejetor s&o:

¢ As velocidades na entrada e saida do ejetor sdo desprezadas;

e As eficiéncias do bocal de sucgao e primario, secao de mistura e difusor devem ser
consideradas devido as perdas por atrito que ocorrem dentro do ejetor;

e Os fluxos primario e secundario s6 se misturam quando adquirem a mesma pressao,

que se mantém constante ao longo da mistura.

A Equacao (35) mostra a variagcdo de pressdo do bocal de sucgéo (AP

sf,lv

) entre a

press&o do evaporador de baixa temperatura (P,,) e a pressao no bocal secundario (P,,).

0] AF’S”V sera determinado pela Equacdo (37) em fungdo da pressao de saturacao

correspondente ao AT,

eqlv -

Essa ATeq,LV € a diferenca de temperatura equivalente do ejetor

bifasico, dado pela diferenca entre a temperatura de evaporacio na saida do evaporador BT

(T.4) e a temperatura no bocal secundario (Ty) , conforme Equag&o (36).

me,w = P14 - APsf.Iv (35)
ATeq,Lv = T14 - TK (36)
APy, =P (T,;;x=1)-P(T;x=1) (37)

Adotando o principio de conservagdo de massa e de energia, as propriedades do bocal

primario e secundario do ejetor sdo apresentadas abaixo:
hpf2 = hpf1 ~Nmn (hpf‘l - hprS) (38)

hpf2s = h(P f;spf1) (39)

m



Vp2f2 = 2(hpf1 - hpf2)

1
(1 + Oy )ppf2vpf2

pf2

P,=P

mf

hsfzs = (me;ssﬂ)
hsf2 = hsf1 ~ Ngn (hsf1 - hsf25)
Vs2f2 = 2(h5f1 - hsfz)

Oy

A =
(1 + Oy )pszstZ

sf2
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(40)

(41)

(42)

(43)

(44)

(45)

(46)

Onde os indices pf e sf referem-se, respectivamente, as propriedades dos bocais primario e

secundario, onde (V) representa as velocidades nos pontos indicados e (A) representa a area

da seg&o. Ademais, S, € a entropia especifica na entrada do bocal primario, enquanto h

representa a entalpia especifica para o processo isoentrépico, as eficiéncias do bocal primario

e secundario so expressas, em sequéncia, por n, . € Mg, .

Aplicando as equagbes de quantidade de movimento e conservagdo de energia e

analisando as propriedades do fluxo na se¢ao de mistura e na saida do difusor do ejetor do

ciclo de baixa temperatura, tem-se:

1 o)
Vits = VMNms {T foz + = stzJ

Oy 1+ o,

V2 2 2
P = 1 Py + o [hsz + Vs J ~ Yo
1+ o, 2 1+ o, 2 2

SS4s =S

2
— mf3
d4 — hme + 2

Ryas =Nz + Mg (hd4 - hmfs)

(47)

(48)

(49)

(50)

(51)
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Onde os indices d e mf referem-se, respectivamente, as propriedades do difusor e da sec¢éo

de mistura, onde V., representa a velocidade na secéo de mistura. A entropia especifica

S.; € igual & SSy, no processo isoentropico, enquanto hy,  representa a entalpia especifica

para esse processo. As eficiéncias da se¢do de mistura e no difusor, em sequéncia, por n__

Ny respectivamente.

O titulo na saida do difusor e a razdo de aumento de pressao do ejetor liquido-vapor

sdo expressos pelas Equacgoes (52) e (53), respectivamente..

1

X, = 2
“ v (52)
PLR = Fot (53)

sf1

3.3 Modelo Ciclo Coletor Solar

Para a modelagem matematica do ciclo coletor solar, inicialmente, analisa-se o coletor
solar de tubos evacuados (ETC), selecionado para o sistema em estudo, conforme as
Equacdes (54) a (57). E o coeficiente de desempenho solar (SCOP) é dado como a razéo
entre a capacidade frigorifica total do sistema e a soma das taxas de transferéncia de calor

dos componentes do sistema e da poténcia fornecida, Equacao (58).

QcoI = Acol GT (54)
- oo~ Tams)
Ny, = 0,687 1,505 Too = Tamn —0,011M (55)
col G G
T T
Qu = ncoIQcol (56)
Qu = rhcolecol (T29 - Tzs) (57)
Q Q
SCOP = evapMT + evapBT (58)

W, + W, + Qe + W, +Q, +Q

combus
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Onde a quantidade de calor solar disponivel para o sistema (Qcol) considerando a area do
coletor solar (Acol) e a irradiagéo solar, representada por G,, M, indica a eficiéncia térmica
do coletor dada por Bellos; Tzivanidis (2017), T,s é a temperatura que sai da parte inferior do
tanque de armazenamento para o coletor colar, e T, €& a temperatura ambiente. Nas
Equacgdes (56) e (57), o termo Qu representa a taxa de transferéncia de calor util advindo da
quantidade de calor solar disponivel, mcol € a vazao massica do fluido que passa pelo coletor

e T,y é atemperatura do fluido que sai no coletor solar e entra no tanque de armazenamento.
O calor especifico térmico a pressao constante, do fluido que passa pelo coletor, &

representado por CP,.

Para a modelagem matematica do tanque de armazenamento, adotou-se que esses
eles sdo separados em trés zonas de estratificagdo. Dessa forma, tém-se as Equacgbes de

(59) a (61), respectivamente, para as zonas 1, 2 e 3:

UTAT1 (Tst1 - Tamb) = r.ncolcpcol (T29 - Tst1) + ri.]scpcol (Tst2 - Tst1) (59)
UTATZ (Tst2 - Tamb) = If’hcolcpcol (Tst1 - TstZ) + r‘nscpcol (Tst3 - TstZ) (60)
UTAT3 (Tst?: - Tamb) = r.ncolcpcol (TstZ - Tst3) + rhstcoI (T27 - Tsts) (61)

Onde U, é o coeficiente global de perda térmica do tanque, A, s&o as areas superficiais das
zonas, de acordo com o indice, as vazdes massicas do gerador e do coletor tem valores

idénticos e estado representados pelos termos, respectivamente, M, e M_,. As temperaturas

nas zonas 1, 2 e 3, sdo representadas por Ty, T, e Ty, enquanto que, T,, que a

temperatura em que o fluido sai do gerador e entra na zona 3 do tanque.

A area das zonas estratificadas do tanque de armazenamento pode ser calculada com

as seguintes equagoes:

nD% nD L
A = st sttt 2
"Iy 3 (62)
Ar, = Dl (63)
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nD; DL
=t — (64)

A —
T3 4 3

Onde o diametro (D) e a altura do tanque (L) s&o assumidos como o mesmo valor,

conforme Bellos; Tzivanidis (2017).

Neste ponto, determinou-se também que algumas temperaturas relativas ao tanque de

armazenamento podem ser igualadas, tais como:

Ty = Tgs (65)
Ty = Tqy (66)

Onde T,; corresponde a temperatura do fluido que sai da zona 1 do tanque e vai para o

gerador e T,, € a mesma temperatura da zona de estratificagdo 3 do tanque.

A quantidade de calor que sai do sistema coletor solar para o sistema de refrigeragao e
a transferéncia de calor entre o fluido que circula neste sistema (agua) e o fluxo de refrigerante

pode ser calculada pela Eq. (67)

QGER = rhstcm (T29 - T27) = rh18(h18 - h24) (67)

3.3.1 Modelo Aquecedor Auxiliar

O aquecedor auxiliar esta presente na regido do ciclo coletor solar, e ele é acionado em
situagbes em que a energia advinda do coletor solar (ETC) nao for suficiente para manter todo
o sistema de refrigeragdo em cascata funcionando, como pode ocorrer em periodos noturnos
ou em estagdes chuvosas. A modelagem desse componente € apresentada nas Equacgodes
(68) a (71).

Qaq,aux = rhcoICpHZO(Ts,in - Tst1) (68)

: Q
Q _ ag,aux (69)

combus
ncam,combus
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Qcombus = r-hcomb I:>(:|CH4 (70)
V
v _ “comb
mcomb T (71)
Vcomb
No qual Q é a taxa de transferéncia de calor do aquecedor auxiliar, Q.. €xpressa a

ag,aux
taxa de tranferéncia de calor total por combustdo que é dada pelo produto da vazao massica

de combustivel (m__, ) € o poder calorifico inferior do combustivel metano (PCl,,,, ). A vazdo

volumétrica de combustivel € dada por v

comb

e o volume especifico de combustivel é expressa

por v, . € a eficiéncia da camara de combustédo é n_,_ .

comb

3.4 Modelo exergético do SRCE

Ao analisar exergeticamente o sistema em estudo, a exergia destruida foi calculada para
cada componente do SRCE. Esse pardmetro pode ser determinado através do balanco de
exergia, como na Equacgao (72), ou por meio do calculo da entropia gerada, Equagéo (75) que
€ obtida por meio do balanco de entropia como mostrado na Equacéao (74), de acordo com
CENGEL; BOLES (2013).

ExD:2(1—I—°JQK—W+Z(meexe)—2(msexs) (72)
K e s

Onde I'EXD representa a taxa de exergia destruida, T, é a temperatura do estado morto e ex
€ a exergia especifica de fluxo, dada pela Equagao (73).

ex=(h-h,)-T,(s-s,) (73)

A taxa de entropia gerada Sger é detalhada na Equacao (74). Na Equacgéao (75) representa

a taxa de exergia destruida obtida pelo Teorema de Gouy-Stodola.
. . . o
Sger = stss - Zmese - Zk:-l-_ (74)
S e K

Ex, =T, S (75)

ger
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Dessa forma é possivel calcular a exergia destruida dos componentes do SRCE aplicando o

balango de exergia ou por meio da entropia gerada, conforme pode ser visto a seguir:

Evaporador de Baixa Temperatura (BT)

QevapBT

Sger,evapBT =My3 (314 —Sq3 ) - T
BT

Ex, =T,S

ger,evapBT

(76)

(77)

No qual T, representa a temperatura da vizinhanga em relagdo a camara de cognelados.

Separador de Liquido
Sger,SL = (m11s11 + rh12312 ) - rh10310
Expe = TOSger,SL

Valvula de expansao de Baixa Temperatura (DEBT)
Sger,DEBT =My, (313 - 512)
EXD,DEBT = TOSger,DEBT

Trocador de calor de linha de sucgao (SHX)
Sger,SHx = (rh7 S7 +Myg 315)_ (mG Sg + My S11)
EXD,SHX = TOSger,SHX

Reservatorio

Sger,RESV =(mMy 84 + Mg S5 ) — (M3 53 +Myg 516)

EXD,RESV = TOSger,RESV

(78)

(79)

(80)

(81)

(82)

(83)

(84)

(85)



Evaporador de Média Temperatura (MT)

. Q
) evapMT
Sger,evapMT =Mg (816 - S18) -
TMT

Ex

D,evapMT = TOSger,evapMT

75

(86)

(87)

Onde T, representa a temperatura da vizinhanga em relagcdo ao espaco considerado de

média temperatura.

Bomba 2
Sger,bomba2 = I’ﬁ5 (36 - 35)
EXD,bombaZ = TOSger,bomba2
Compressor
Sger,COMP =My (51 - S15)
EXD,COMP = TOSger,COMP
Ejetor Liquido-Vapor (Ciclo Baixa Temperatura)
Sger,ELV =Myg Syg — (mgsg + rh14s14)
EXD,ELV = TOSger,ELV
Trocador de calor em cascata

Sger,Tcascata = (rh17s17 + I’h3S3 ) - (m22822 + mZSZ)

EXD,Tcascata = TOSger,Tcascata
Ejetor vapor-vapor (Ciclo Alta Temperatura)

Sgerevy =Myg S1g — (m18s18 + m17317)

EXD,Evv = ToSger,Evv

(88)

(89)

(90)

(91)

(92)

(93)

(94)

(95)

(96)

(97)
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e Condensador

Sgerconp =My (820 —S19) + % (98)
amb
EXD,COND = TOSger,COND (99)

e Bomba de Alta Temperatura (Bomba 1)

Sger,bomba1 =My, (524 - S'23) (100)

EX5 sombat = ToSgerombr (101)
e Valvula de expansdo de Alta Temperatura (DEAT)

Sger,DEAT =My (S22 —S21) (102)

EXopear = ToSgerpent (103)
e Gerador

Sger,GER = (m18318 +My7Sy; ) - (m24324 + rh25325) (104)

EX5 cer = ToSgor e (105)
e Tanque

Sgert = (MyeS5 +MygSss ) — (M S,y +MyeSyg ) — TQ—r:b (106)

Exor =ToSger r (107)

e Coletor Solar

3T, 3

sol

4
. . - 4T, (T
EXpcs =My (€X,5 —€Xy0) + Qg [1———°+—(—°J ] (108)
|
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e Aquecedor

X cormpue = PClons (109)

combus

EXpaa = Meoms € compus + Mos (€Xz6 — €Xy5 ) (110)

comb combus

3.5 Modelo ambiental e econémico do SRCE

Um dos parametros utilizados para avaliacdo do impacto ambiental de sistemas de
refrigeracdo é o TEWI (Total Equivalent Warming Impact). Este parametro avalia os impactos
diretos (vazamentos e reciclagem) e indiretos (consumo de energia) do sistema sobre o efeito

estufa durante sua vida util. O TEWI pode ser calculado pela Equagao (111).

TEWI=GWP[(M-L, 1)+ (M- (1= 0e0)) |+ [ Eqnuar Ao, 1| (111)

impactos diretos impactos indiretos

na qual M é a massa de fluido refrigerante no sistema, Lania massa anual de fluido refrigerante
perdida por vazamento, n é a vida util do sistema em anos, avecicia € 0 percentual de reciclagem
do fluido refrigerante, Eanual € consumo total de energia do sistema e Acoz € a taxa de emisséo

de CO; por kWh da energia consumida para acionamento do sistema de refrigeracao.

Segundo Sanaye et al. (2019) os valores do primeiro e o segundo termo (impactos
diretos) da Equacao (111) sao reduzidos quando comparados aos valores dos impactos
indiretos, principalmente, se os valores do GWP sao reduzidos (<300). Dessa forma, no
presente trabalho o TEWI sera avaliado considerando-se apenas os impactos indiretos do

fluido refrigerante sobre o efeito estufa, sendo calculado pela Equacgao (112).
TEWIindireto = |:<Eanual,ele : 7LCOZ,eIe) + (Eanual,aq ’ 7\‘C02 ,aq ):| n (1 12)

na qual TEWIlingireto € 0 Total Equivalent Warming Impact indireto e considera apenas os

impactos indiretos, sendo que A.q . € Aco, ,, S3O, respectivamente, as taxas de emissao
de CO; por kWh associada a energia elétrica e ao combustivel no aquecedor consumidos pelo

sistema.

Para a analise econémica do SRCE consideram-se apenas os custos de operacio e

ambiental. Dessa forma, o custo total anual (Cita) poder ser calculado pela Equacao (113).
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Ctotal = Copera + Cambiental (1 13)

na qual Copera € custo de operagéo anual dado pela Equagéo (114) e Cambiental € custo ambiental

anual dado pela Equacao (115).

Copera = Celetrico (Wcomp + V'\/bomba1 + V.VbombaZ ) topera + Ccomb (Qcombus ) topera (1 14)

na qual Ceetico € 0 custo da energia elétrica, Ccomp € 0 custo do combustivel utilizado no

aquecedor e topera € 0 tempo de operagéo do sistema por ano em horas.

Cambiental = (:CO2 mCO2 topera (1 15)
na qual Ccoz € custo associado a producéo de CO, que segundo Aminyavari et al. (2014) e
Carlsson et al. (2016) varia de 22 a 117 US$/ton e mcoz2 € massa de CO; gerado pela operagédo
do sistema dado pela Equagéo (116).

mCOZ = kCOZ,eIe Wele + 7\‘002,aq Qaquecedor (1 16)
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4 METODOLOGIA

Este capitulo tem a finalidade de apresentar os parametros adotados no desenvolvimento
do modelo matematico do Sistema de Refrigeracdo em Cascata com Ejetores (SRCE) para
aplicagado em supermercados, bem como a apresentacao dos fluidos refrigerantes utilizados.
O modelo matematico foi implementado no software Engineering Equation Solver (EES)
(Klein, 2020), que abrange uma vasta quantidade de fluidos e suas propriedades, além da
versatilidade e facilidade de resolugcdo das equacbes e analise, permitindo a construcio de

tabelas e graficos.

Os parametros termodinamicos de entrada para as regides de alta, média e baixa

temperatura do SCRE definidos sao apresentados na Tabela 3.

Tabela 3 - Parametros termodinamicos de entrada para o SRCE.

Parametros Termodinamicos Valor
Capacidade Frigorifica do espaco de baixa temperatura |:QevapBT:| 60 kW
Capacidade Frigorifica do espago de meédia temperatura [Qevapw] 70 kW
Temperatura do espaco de média temperatura [TMT] 12°C
Temperatura da camara de congelados [Tor] -30°C
Grau de Superaquecimento SHX [ATSUPER] 10 °C
Diferenca de temperatura no condensador [ATCOND] 5°C
Diferenca de temperatura no evaporador de média temperatura I:ATevap,MT:| 5°C
Diferenga de temperatura no evaporador de baixa temperatura [ATevap,BT] 5°C
Diferenca de temperatura no trocador de calor em cascata [ATcaSC] 3°C
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor LV[ATeq',V] 05K
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor VV [ATeq,W] 35K

Fonte: Elaborado pela autora.

A diferenga de temperatura equivalente no bocal de sucgédo de um ejetor € um parametro
utilizado para encontrar a queda de pressdo nesse bocal (AP) que maximize o COP de

sistemas de refrigeracao, e o valores utilizados foram baseados na metodologia realizada por
Mdl et al. (2022).
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A capacidade frigorifica do espago de baixa temperatura foi definida de acordo com
Sharma et al. (2014). A capacidade frigorifica do espago de média temperatura esta associada
ao condicionamento de ar e foi definida considerando que o supermercado possui uma area
média de 550 m? e que, segundo Bell Jr (2000), sua carga térmica pode ser estimada
adotando-se que para cada 8 m? de area correspondem a 1 kW de carga térmica. Salienta-se
que segundo dados publicados no site de Diniz (2018), no Brasil os supermercados tém em
média entre 500 e 600 metros quadrados de area de venda e que 0s maiores supermercados

aproximam-se dos 1.500 m2.

O SRCE em estudo dispde de um evaporador de baixa temperatura (BT), que esta
associado a conservagéo de alimentos congelados e também de um evaporador de média
temperatura (MT) que tem fungdo de fornecer agua gelada para o ar condicionado do

supermercado.

As temperaturas de condensacao e de evaporacao (MT e BT) sado definidas a partir da
estimativa de diferencas de temperaturas em cada um dos trocadores, sendo calculadas pelas
Equagdes (117), (118) e (119).

TCOND = TAMB + ATCOND (117)
Tevap,MT = TMT - ATevap,MT (1 18)

T vap,BT — TBT —AT,

e evap,BT

(119)

A temperatura do trocador de calor cascata é calculada pela Equagédo (120),
considerando que a temperatura do lado que atua como condensador desse trocador de calor
€ igual a temperatura de evaporacao MT e estimando-se uma diferenca de temperatura,

conforme Equacao (121).
TCASC,EVAP = TCASC,COND - ATCASC (1 20)
TCASC,COND = Tevap,MT (121)
No que se refere aos ejetores, ambos tem as eficiéncias apresentadas na Tabela 4 cujos

valores foram adotados com base em Li et al. (2014) para o ejetor bifasico, e em Bellos;

Tzivanidis (2017) e Sanaye et al. (2019) para o ejetor vapor-vapor.
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Tabela 4 - Eficiéncia dos ejetores

Componente Parametro (Eficiéncia) Valor
Bocal primario (n,,,,, ) 0,85
Bocal de sucgdo (n,,,,) 0,85
Ejetor Liquido-Vapor
Segéo de mistura (n,,, ) 0,95
Difusor (n,,, ) 0,85
Bocal primério (n,,,., ) 0,95
Bocal de sucgao (nsn,vv) 0,95
Ejetor Vapor-Vapor
Secao de mistura (nM,w) 0,85
Difusor (Tlo,w) 0,85

Fonte: Elaborado pela autora.

Os fluidos selecionados para a regido de alta temperatura foram o R141b, o R600a e o
R1233zd(E), que sao, respectivamente, um hidroclorofluorcarbono, hidrocarboneto e
hidrofluorolefina.

O R141b é um fluido amplamente utilizado na refrigeracao, eficiente e que foi abordado
diversas vezes na literatura em sistemas de refrigeracao com ejetores, como mencionado em
Lietal. (2014) e aplicado em Chen et al. (2014) e Huang et al. (1999) e por isso foi selecionado
como fluido base para validagbes. Entretanto, ndo foi encontrado dados deste fluido
trabalhando com o R744 em cascata. Ja o R600a é inflamavel e nao téxico, possuindo um
baixo potencial de aquecimento global (GWP), além de ndo agredir a camada de ozbnio, ele
€ um fluido que tem sido aplicado tanto na refrigeragdo doméstica como comercial, e ha
relatos na literatura em aplicacdes com ejetores. O R1233zd(E) n&o é téxico nem inflamavel
e apresenta o indice minimo de GWP equivalente ao padrdo do CO, conforme mostrado na
Tabela 5 baseado em Bellos; Tzivanidis (2017) e Yang et al.(2019), e foi selecionado por ser
um refrigerante que vem ganhando espago na refrigeragdo e que pode operar em amplas
faixas de temperatura e pressao.

Enquanto isso, o R744, foi selecionado para as regides de média e baixa temperatura
do SCRE. Em aplicagdes supermercadistas, esse fluido natural vem sendo aplicado no Brasil,
principalmente operando em condig¢ao subcritica (SANAYE et al., 2014 e QUEIROZ, 2017).
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Tabela 5 — Propriedades dos fluidos de trabalho

Caracteristicas dos Fluidos R744 R141b | R1233zd(E) | R600a
Potencial de aquecimento global (GWP) 1 725 1 3
Potencial de destruicao de 0zbnio
(ODP) 0 0,12 0 0,04
Pressao Critica [kPa] 7.380 4.212 3.570 4.248

Fonte: Elaborado pela autora.

Os parametros de entrada do Ciclo Coletor Solar sdo descritos na Tabela 6 e calculados
conforme Equacbes (122) a (124) e as simulagbes no EES sdo realizadas conforme
fluxograma da Figura 20. Esse fluxograma mostra que para cada fluido refrigerante utilizado
no ciclo de alta temperatura, trés fluxos solares (Gr) serao testados, e para cada um desses
fluxos, trés areas do coletor serdo simuladas. A partir de cada uma dessas areas, duas
temperaturas do gerador e por fim duas temperaturas ambiente serdo simuladas no modelo

matematico.

Figura 20 - Fluxograma dos parametros variados na simulacao

TEMP.
AMBIENTE 01
FLUIDO
REFRIGERANTE TEMP.
AMBIENTE 02

(@ .
J AREA
COLETOR SOLAR 1

————

AREA
COLETOR SOLAR 2

S P
1 1 i
1

'

AREA
COLETOR SOLAR 3

Fonte: Elaborado pela autora.

Os parametros destacados em negrito, na Tabela 6, indicam que essas propriedades
terdo seus valores variados conforme fluxograma para as analises no presente estudo. A
pressao da agua que circula no ciclo coletor solar, e troca calor com o refrigerante no gerador,
possui valor igual a 2.200 kPa para garantir que a temperatura de saturagado da agua nao seja
atingida, ou seja, para que a agua se mantenha sempre no estado liquido. Os demais
parametros desta tabela foram baseados na pesquisa de Bellos; Tzivanidis (2017) e serao

fixos durante a simulagao.
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Parametros de Entrada

Valor

Area coletora (A, )

250, 500 e 1000 m?

Irradiagao solar total incidente/ Fluxo Solar (G,)

500, 700 e 1000

W/m?
Temperatura do Gerador (T, ) 95 e 105 °C
Temperatura ambiente (TAMB) 25e35°C
Temperatura do Sol (Tg, ) 5770 K
Coeficiente de perda térmica no tanque de armazenamento (UT) 0,5 W/mZK
Pressao da agua ciclo coletor (Pacua.coL) 2.200 kPa

Fonte: Elaborado pela autora.

A temperatura do gerador é definida como 10 °C mais baixa que a temperatura que

vem da fonte quente (T%), enquanto a temperatura do fluxo que sai do gerador em diregao ao

tanque de armazenamento (T27) tem uma variagao de 7 °C em relacao a temperatura da fonte

quente, respectivamente representadas pelas Equagdes (122) e (123). O volume do tanque é

dado pela Equagéo (124).

Ty =T +10

T27 = Tze -7

>

__ ” "Col
VTank -

30

(122)

(123)

(124)

O aquecedor auxiliar pertencente a regido do Ciclo Coletor Solar opera com gas natural,

o qual é considerado neste trabalho como metano (CH4), cujo poder calorifico inferior (PCI)

igual a 50 MJ/kg. Além disso a eficiéncia da cdmara de combustao desse componente foi

considerada como 95%.

Os custos com o combustivel (gas natural), bem como da energia elétrica na cidade de
Belo Horizonte foram retirados de, respectivamente, MME (2019) e CEMIG (2023). Ja os

custos associado a producido de CO, e pardmetros ambientais, associados ao TEWI, como
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taxas de emissao desse refrigerante, sao apresentados na Tabela 7, e sdo baseados em
Aminyavari et al. (2014), Carlsson et al. (2016) e Jain et al. (2016).

Tabela 7 — Caracteristicas do custo para o SRCE

Parametros Valor
Custo da energia elétrica (Celetrico) 0,15 US$/kWh
Custo de combustivel (C,.,) 0,05 US$/kWh
Custo associado a producao de CO> (CCOZ) 90 US$/ton
Tempo de operagéo anual (t,,.,) 7200

(2.700h diurno/4.500h noturno)

Taxa de emissao de CO; - energia elétrica
(KCOZ,eIe) 0,090 kg.CO2/kWh
Taxa de emissédo de CO2 — combustivel (Aooz,aq) 0,20 kg.CO2/kWh

Fonte: Elaborado pela autora.

As taxa de emissao de CO; para a queima de combustivel no aquecedor auxiliar e para
eletricidade apresentados na tabela acima foram evidenciados no Relatério da UFSC em
Kamimura et al., 2020. O combustivel selecionado no estudo para abastecer o aquecedor
auxiliar € o metano, uma vez que ele compde a maior parte do gas natural, matéria prima

comum para gerar energia nesse tipo de componente.

4.1 Determinacao dos Estados Termodinamicos do SRCE

Para determinagdao dos estados termodindmicos e propriedades do Sistema de
Refrigeragcdo em Cascata com Ejetores, Figura 21, os dados de entrada, conforme Tabela 3,

foram introduzidos no EES seguindo os passos descritos abaixo:

e O estado 1 é a saida do compressor, no qual o fluido de trabalho (CO;) sai desse
componente com uma temperatura maior do que a de entrada, a pressao é elevada e
definida como a pressao do condensador cascata, além disso o estado do fluido é
vapor superaquecido.

e O estado 2, entrada do condensador cascata, possui a mesma pressao da saida do
compressor, € uma queda da temperatura é observada para o CO..

e Noestado 3, o CO, sai do condensador cascata e entra no reservatorio adiabatico com
a mesma pressao do estado anterior e no estado liquido saturado. A sua temperatura

¢é definida em funcao da pressao de saturacao.
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Na saida do reservatério, estado 4, o CO, é vapor saturado e segue em direcdo ao
trocador cascata e a pressao ¢é definida como a pressao do condensador cascata.
Liquido saturado sai no estado 5, que é saida do CO, do reservatério em direcéo a
bomba de baixa temperatura (2), a pressao aqui se mantém como a pressao do
condensador cascata.

Na saida da Bomba 2, estado 6, o fluido de trabalho sofre um aumento de presséao e
de temperatura e se mantém liquido saturado até entrar no trocador de calor de linha
de sucgao (SHX).

No estado 7, saida do SHX, o CO; é resfriado e mantém a mesma pressao de saida
da Bomba 2, e assim uma parte do fluxo é direcionado ao Evaporador MT e a outra ao
ejetor bifasico.

No estado 8, o fluxo de CO; entra no Evaporador MT como liquido comprimido e tem
a pressao definida com a pressao de saida da Bomba 2.

Na entrada do bocal primario do ejetor liquido-vapor, estado 9, o CO; se apresenta
como liquido saturado e mesma pressao do estado anterior.

O estado 10, saida do ejetor bifasico, o refrigerante esta na condi¢ao de liquido mais
vapor, a pressao reduz significativamente em relagdo ao estado anterior, podendo ser
definida como a pressao de entrada do compressor.

Ao passar pelo separador de liquido, o fluxo de refrigerante no estado de vapor é
direcionado até a entrada do trocador de calor de linha de sucgéo (SHX), estado 11,
aumenta a temperatura em 10°C e do compressor.

O fluxo de CO; que sai do separador de liquido em direcdo a valvula de expansao
(DEBT), estado 12, esta na condicao de liquido saturado e encontra-se com a mesma
pressdo de entrada no compressor.

No estado 13, apds a DEBT, o fluxo tem sua pressao e temperatura reduzidas aquelas
calculadas para o evaporador de congelados (BT), além disso, nesse estado o CO; se
encontra no estado de liquido-vapor.

Ao sair do Evaporador BT, estado 14, e entrar no bocal de suc¢ao do ejetor da regiao
de baixa temperatura, o CO, encontra-se no estado de vapor saturado e pressao mais
baixa do fluxo que entra no bocal primario do ejetor.

Na entrada do compressor, estado 15, o CO: apresenta-se como vapor
superaquecido, uma vez que anteriormente passou pelo superaquecimento no SHX.
Na saida do evaporador MT, estado 16, o fluido refrigerante esta no estado liquido-

vapor e possui a mesma pressao do reservatoério, uma vez que descarrega nele.
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e O estado 17 é a saida do evaporador em cascata, que se encontra na regido de alta
temperatura do SRCE. Aqui, o fluido refrigerante encontra-se no estado de vapor
saturado ao entrar no bocal secundario do ejetor vapor-vapor.

¢ No estado 18, o refrigerante que passou pelo gerador teve sua pressao elevada até a
pressao do gerador e a temperatura é definida como a temperatura do gerador. Esse
fluxo entra no ejetor vapor-vapor pelo bocal primario, no estado de vapor saturado.

e Nasaida do ejetor, estado 19, o fluxo de refrigerante é direcionado para o condensador
e tem sua presséao definida como a pressao de condensagao.

e Ao sair do condensador, estado 20, o fluido esta na mesma pressao de condensacéo,
no estado liquido saturado e com a temperatura mais baixa em relacido a de saida do
ejetor, sendo definida como temperatura de condensacao.

e O estado 21, entrada do DEAT, a pressao e a temperatura do fluido refrigerante se
mantém como a de condensacéo.

¢ Ao sair do DEAT, estado 22, o fluxo de refrigerante é direcionado para o evaporador
cascata, adquirindo a mesma pressao deste componente.

e O estado 23, entrada da bomba 1, o refrigerante se encontra em estado de liquido
saturado e ainda com pressao de condensacao.

e Ao sair da bomba 1, estado 24, o refrigerante tem sua pressao elevada até a pressao
do gerador. Ao passar pelo gerador o fluido troca calor com o fluido utilizado no Ciclo

coletor solar, e assim tem a temperatura elevada e sai no estado 18.

Enquanto isso, no Ciclo Coletor Solar (estados termodinamicos de 25 a 29) a agua foi o
fluido de trabalho selecionado e ela se encontra como liquido comprimido em todos os estados
que compdem esta regido. Além disso, a pressdo da agua foi definida em 2.200 kPa, e as
temperaturas variaram de acordo com os estados, conforme equacbes demonstradas

anteriormente no Capitulo 3 deste trabalho.

Diante do exposto na Metodologia, sera possivel avaliar como os paradmetros descritos
(temperatura do gerador e dos evaporadores, area do coletor solar, irradiancia solar, entre
outros) influenciam o Sistema de Refrigeracdo em Cascata com Ejetor em aplicagbes

supermercadistas com relagao:

e ao coeficiente de desempenho do sistema (COP);
e 4 exergia destruida no ciclo;
e aos custos de operacido e ambiental e

e ao impacto ambiental anual, em fung¢ao do TEWI.
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste capitulo sdo apresentados e discutidos a validagdo do modelo matematico, com
base nos artigos de referéncia e os resultados obtidos por meio da implementagdo dos

parametros termodindmicos e demais variaveis na modelagem matematica.

5.1 Validacao dos modelos

O modelo matematico desenvolvido no software EES foi validado separadamente para
os circuitos de alta e baixa temperatura, sendo cada caso comparado a artigos de referéncia,
uma vez que nao foi identificado na literatura nenhum Sistema de Refrigeracdo em Cascata
com Ejetores (SRCE) idéntico ao aplicado neste trabalho, conforme configuragéo apresentada

na Figura 18.

Dessa forma, a validagao foi realizada de acordo com a 12 lei da Termodinamica sendo
que o ciclo de baixa temperatura foi comparado ao caso de referéncia descrito por Li et al.
(2014), utilizando como parametro de comparagao o coeficiente de desempenho (COP) que
foi analisado em fungdo da variagdo da perda de pressédo gerada pelo bocal de sucg¢do do
ejetor. Os pardmetros termodindmicos de entrada foram adotados de acordo com o trabalho

desses autores e sdo apresentados na Tabela 8.

Tabela 8 - ParAmetros de entrada para validagao do modelo matematico para o ciclo de
baixa temperatura do SRCE

Parametro Termodinamico Valor
Temperatura do condensador (TCOND) 40 °C
Temperatura do evaporador (Teyse ) 5°C
Eficiéncia seg¢do mistura (nlev) 0,95 []
Eficiéncia bocal primario (nmn,lv) 0,85 []
Eficiéncia bocal secundario (ﬂsn,w) 0,85 [-]
Eficiéncia difusor (n,,, ) 0,85 []

Fonte: Elaborado pela autora.
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O resultado desta comparacéao pode ser observado na Tabela 9, que mostra a variagao
dos valores de COP, obtido pelos autores do estudo de referéncia (COP.) e também o
calculado no presente estudo (COPcacc) para o fluido refrigerante R1234yf em relacéo a perda
de carga (AP).

Dessa forma, nota-se que o COP calculado possui valores similares aqueles
encontrados por Li et al. (2014), apresentando variagdo maxima de 0,68% quando AP=
8,0kPa. O COP maximo calculado atingiu o valor de 5,88, enquanto os autores encontraram
5,91, indicando que o ponto étimo para as condigdes de operagao citadas na Tabela 8 ocorre
para AP= 14,0 kPa, nesse ponto a variagéo foi de 0,51%. Por conseguinte, observa-se que o

modelo matematico aplicado para o ciclo de baixa temperatura produz resultados satisfatorios.

Tabela 9 - Comparativo dos resultados do ciclo de baixa temperatura e de Li et al. (2014)

AP COP. |COPcaLc | Variagao COP

[kPa] | [-] | [-] [%]

R1234yf 8,0 5,90 5,86 0,68
14,0 5,91 5,88 0,51
30,0 5,87 5,84 0,51
50,0 5,76 5,74 0,35

Fonte: Elaborado pela autora.

Ja o ciclo de alta temperatura foi comparado e analisado em relagao as pesquisas
realizadas por Chen et al. (2014) e por Bellos; Tzivanidis (2017), que possuem a modelagem

matematica similar.

Chen et al. (2014) fizeram uma analise focando na raz&o de arraste (0)) e razao de areas

do ejetor (AR) que variam de acordo com propriedades termodindmicas do processo e das

eficiéncias do bocal, da se¢do de mistura e do difusor do ejetor. Nesse caso, a validagao do
modelo, de acordo com essa referéncia, foi realizada através de uma analise comparativa de
razdo de arraste e razdo de area entre o obtido no presente trabalho e o dos autores
mencionados. A Tabela 10 apresenta os parametros termodindmicos adotados para

comparagao, conforme os autores.

A partir das condi¢des de operacgao, o resultado da comparacgéo é apresentado na Tabela
11 e na Figura 21, e mostra a variagdo da raz&o de arraste e da razao de areas calculado no

presente estudo e o descrito por Chen et al. (2014), em relagdo as temperaturas do gerador

e da presséo de condensacéo (F’COND)fixada pelos autores para o refrigerante R141b.
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Tabela 10 - Parametros de entrada para validacido do modelo matematico para o ciclo alta
temperatura do SRCE

Parametro Termodinamico Valor
Temperatura do condensador (TCOND) 35°C
Temperatura do evaporador (TEVAP) 8°C
Pressao de evaporagao (PEVAP) 43,5 kPa
Eficiéncia segdo mistura (ny,, ) 0,86 [-]
Eficiéncia bocal primario (1., ) 0,95 [-]
Eficiéncia difusor (nD’W) 0,81 []

Fonte: Elaborado pela autora.

Observa-se que enquanto a e Teer diminuem, o erro percentual em relagéo a

|:)COND

razdo de arraste aumenta, assim, percebe-se que a diferenga entre w_, . € g, Minima

aconteceu quando P_.,, = 142,3 kPa e apresentou variagdo de aproximadamente 3,84%

Tabela 11 - Validag&o dos resultados calculados com os de Chen et al. (2014)

Pconp Teer WCHEN wcac | Variagdo w | ARchen | ARcac | Variagdo AR
[kPa] | [C] | [-] [-] [%] [-] [-] [%]
R141b 142,3 95 0,1849 0,1778 3,84 6,41 6,38 0,48
128,1 90 0,2065 0,1958 5,18 6,49 6,39 1,59
114,2 84 0,2265 0,2108 6,93 6,33 6,26 1,04
102,9 78 0,2398 0,2177 9,22 6,09 6,01 1,33

Fonte: Elaborado pela autora.
A razédo de areas do ejetor apresentou valores muito proximos em todas os casos
apresentados, sendo que quando P, = 128,1 kPa, a raz&o de areas calculado (AR, .)€

conforme os autores ( AR, ) apresentam uma variagéo de 1,59%, valor maximo de variagéo

ao realizar essa comparagao.

Na Figura 21 observa-se a variagao da razao de arraste em relagao a temperatura do

gerador (Teer) para o modelo calculado (., .)€ O resultado obtido por Chen et al. (2014)

(mCHEN). Para a faixa de temperatura apresentada, nota-se que os valores de ® para ambos

0s casos sdo similares, logo, € possivel concluir que a medida que a Tger aumenta, mais

proximos ficam os valores calculados apresentados.
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Figura 21 - Variacdo de o em relagao a temperatura do gerador proposto por Chen et al.

(2014) e calculado
0,35
—*—[ICHEN
0,3 —9—TIcALC i
0,25} ]
= I ]
; 0,2 : E‘»\\ﬂ\g u
0,15 ]
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Fonte: Elaborado pela autora.

Com isso, conclui-se que ao implementar todas as propriedades e variaveis propostas
pelo estudo de referéncia na modelagem matematica, o modelo atual retorna valores

satisfatorios, com pequena variagao entre os valores.

Ainda sobre o ciclo de alta temperatura, é possivel realizar a validagao dos resultados
obtidos no presente estudo com Bellos; Tzivanidis (2017). As variaveis fixadas pelos autores
e utilizados para simulagao sdo apresentadas na Tabela 12 e os resultados obtidos podem

ser vistos na Tabela 13.

Ao realizar a simulagao, para obter qual valor da perda de carga no bocal secundario do
ejetor (AP) maximiza o SCOP, considerando os parametros fixados e Tecer= 130 °C,

encontrou-se o valor de 4,586 kPa, enquanto que, na literatura apresentada o valor foi de
4,500 kPa, uma variagao de apenas 1,9%. Ja o SCOP calculado foi de 0,077 e o da literatura

0,089, o que mostra resultados condizentes para o modelo simulado.
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Tabela 12 - Pardmetros de entrada de Bellos; Tzivanidis (2017) para validagao do modelo
do ciclo de alta temperatura do SRCE

Parametro Termodindmico Valor
Temperatura do condensador (TCOND) 40 °C
Temperatura ambiente (TAMB) 25°C
Temperatura de evaporagéo (TEVAP) 5°C
Eficiéncia secao mistura (nM,vv) 0,85 []
Eficiéncia bocal primario (N, ) 0,85 []
Eficiéncia difusor (nD,W) 0,90 [-]

Fonte: Elaborado pela autora.

Enquanto isso, os resultados da validagao mostrados na Tabela 13, no qual o COP
calculado (COPcaic) € o COP obtido da literatura (COPiter) sdo exibidos em funcdo da

variacdo da temperatura do gerador, considerando fixos os pardmetros da Tabela 12 e
adotando a perda de carga no bocal de sucgdo (AP)igual a 4,5 kPa. Dessa forma, nota-se

boa precisdo do modelo desenvolvido, uma vez que a variagdo maxima entre os valores de
COP é de 3,3%. Conclui-se entao que o modelo adotado na simulagao é confiavel e apresenta
resultados satisfatorios para aplicagdo no SRCE.

Tabela 13 - Validacao dos resultados calculados com os de Bellos; Tzivanidis (2017)

Teer COPcaLc COPvLiter Variagdao COP
[°C] [-] [-] [%]
100 0,1466 0,1481 1,0%
120 0,2073 0,2102 1,4%
140 0,2525 0,2581 2,2%
160 0,2871 0,2982 3,7%
180 0,3144 0,325 3,3%

Fonte: Elaborado pela autora.

5.2 Discussao dos resultados para o SRCE

Como se sabe, o desempenho de um sistema de refrigeragdo em cascata com ejetor é
influenciado pelas condigcbes de operacdo e pelos fluidos de trabalho. Dessa forma, as
discussoOes apresentas neste capitulo se referem principalmente aos efeitos dessas variaveis

sobre o desempenho (COP e SCOP), a exergia destruida, gasto de combustivel e custos de
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operacao no sistema de refrigeragao em cascata com ejetor e energia solar (SRCE), durante

a simulagao em diferentes condi¢des de trabalho.

5.2.1 Analise termodinamica e solar

Os parametros de entrada apresentados anteriormente nas Tabelas 3, 5 e 6 foram
utilizados como referéncia para as simulagbes no EES que serdo realizadas conforme
fluxograma da Figura 20. Esse fluxograma mostra que para cada fluido refrigerante, serdo
feitas simulacbes para diferentes combinagdes de parametros de operagao no sistema de
refrigeragdo em cascata proposto no presente estudo (Figura 21). Destaca-se que nos ciclos
de baixa e média temperatura o uUnico refrigerante estudado € o R744 (CO;) operando de
forma subcritica e no ciclo de alta temperatura os refrigerantes R141b, utilizado na analise

termodindnimca, R600a e R1233zd(E) serao testados.

Com isso, os coeficientes de desempenho (COP) dos ciclos que compdem o SRCE,
bem como o COP total do sistema, foram calculados considerando a variagdo dos seguintes
parametros: fluxo solar (Gr), area do coletor (AcoL), temperatura do gerador (Tger) €

temperatura ambiente (Tams), € 0 resultado € apresentado na Tabela 14.

Tabela 14 - Comportamento do COP em relacio aos parametros de entrada

Fluido Gr AcoL Teer | Tams | COPar | COPwmrer| COPsrce
Refrigerante| (W/mt] | [m] | [c] [[c] | [ | [ | [
o5 25 | 0,3301 6,01 0,2703

35 | 01506 6.01 0,1264

R1233zd(E) 105 |25 | 03683 6,01 0,3000
35 | 01838 6,01 0,1535

o5 25 | 0,3161 6.01 0,2593

R600a 1700000 100000 35 | 01413 6.01 0.1187
o 52"50 105 |25 | 03519 | 601 0.2872

35 | 01720 6,01 0,1440

o5 25 | 0,3497 6.01 0,2856

1410 35 | 0,1625 6.01 0.1362
105 |25 | 03908 6,01 03173

35 | 0,1982 6,01 0,1653

Fonte: Elaborado pela autora.

A Tabela 14 mostra os valores de COP calculados para os ciclos de alta temperatura
(COPar), para o de média e baixa temperatura (COPwmreT) € para o sistema de refrigeracéo
cascata com ejetores em estudo (COPsrce) considerando os fluidos refrigerantes R1233zd(E),

R600a e o0 R141b. Nessa tabela, cada uma das quatro combinagcdes de temperatura sempre
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vai apresentar o mesmo valor de COP, independente do fluxo solar e da area do coletor. Isso
indica que os parametros solares nao influenciam diretamente no valor do COP do sistema,

pois a temperatura do gerador esta fixa em cada caso.

Ao analisar a Tabela 14, nota-se uma discrepancia entre os valores de COPar €
COPwrseT € isso acarreta em uma reducgao significativa de desempenho do sistema, no qual é
possivel observar que os valores sdo mais baixos, seguindo a tendéncia de COPar. A
combinacdo de Teer= 105 °C e Tams= 25 °C gera os maiores valores de COP para todos os
fluidos refrigerantes, observa-se uma queda de aproximadamente 58,3 % entre o maior € 0
menor valor de COPggrce para o R1233zd(E), enquanto que para o R600a a redugdo maxima
foi 568,7%. O maior valor calculado de COPsrce foi para o refrigerante R141b, que atingiu o
valor maximo de 0,3173, o que é cerca de 10,5% maior que o COP apresentado pelo R600a
no mesmo ponto analisado (Tger= 105°C e Tame= 25 °C). O COPwyreT Nd0 sofreu alteragao
com variacado das temperaturas, uma vez que as condicbes de operagao para os ciclos de
média e baixa temperatura estdo fixas, como a temperatura dos evaporadores e grau de

superaquecimento do trocador de linha de sucg¢ao (SHX).

Essa combinacdo de temperaturas que acarreta em um COP mais alto ocorre devido a
quando se tem a temperatura ambiente mais baixa e, consequentemente, uma menor
temperatura de condensacéo, reduzindo assim, a poténcia de compressao para uma mesma
capacidade frigorifica. Logo, ha um menor consumo de poténcia pelo sistema e mais baixa é
a razao de compressado do compressor do ciclo de baixa temperatura. Tal fato também é
observado quando a temperatura do gerador € mais alta, uma vez que nesse caso, o fluido
entra com maior pressao no bocal primario do ejetor vapor-vapor, eleva a pressdo na saida
desse dispositivo, o que resulta em uma reducgao do trabalho mecanico requerido pela bomba
e assim faz com que o sistema consuma menos energia e apresente desempenho mais

elevado.

A Figura 22 ilustra a comparagéo do COP total do SRCE para os trés fluidos de trabalho
estudados, no ponto em que eles possuem os maiores valores calculados. Dessa forma, o
R141b se destacou pelo maior valor de coeficiente de desempenho, seguido pelo R1233zd(E)
e pelo R600a.
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Figura 22 - Coeficiente de desempenho dos refrigerantes R1233zd(E), R600a e R141b
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Fonte: Elaborado pela autora.

Entretanto, o coeficiente de desempenho solar (SCOP) sofre variagcdo em relagao a

temperatura ambiente, fluxo solar e area do coletor, sendo esse comportamento apresentado
na Figura 23. Ao selecionar o fluxo solar (G, )= 1.000 W/m2 , hota-se que para o refrigerante

R1233zd(E), quanto menor a area do coletor solar e maior a temperatura do gerador, maior é
o valor do SCOP. Quando T,,,, = 25 °C e Teer= 105°C, ha uma redugéo de 43,5% do SCOP

ao comparar a area coletora de 1.000 m? e 250 m2. Além disso, observa-se que com o
aumento da temperatura ambiente a tendéncia das curvas é de queda em relagéo aos valores
de SCOP, o que ja era esperado, uma vez que com esse aumento, a temperatura de
condensagdo também é elevada, e isso demanda maior quantidade de energia para o
sistema. Com isso, & possivel identificar que para AcoL de 1.000 m?, Tams de 35°C e Teer igual
a 95°C, o menor SCOP encontrado apresenta o valor de 0,09, o que é cerca de 21,2% mais

baixo do que para area coletora de 250 m? nas mesmas temperaturas mencionadas.
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Figura 23 - Variacao do SCOP em relagao a temperatura ambiente para o R1233zd(E) e
fluxo solar (G, )de 1.000 W/m’
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Fonte: Elaborado pela autora.

O mesmo comportamento apresentado na Figura 26, é observado para os fluidos
refrigerantes R141b e R600a, nas mesmas condi¢des de operagdo. O maior valor de SCOP,
dentre todas as condi¢des avaliadas ocorreu para o refrigerante R141b e foi igual a 0,2349
quando AcoL= 250 m?, T,,; = 25 °C, Teer= 105°C e Gr= 1.000 W/m?. Os maiores valores de

SCOP para o fluxo solar de 1.000 W/m2 ocorreram quando a Acor= 250 m? e Tger= 105 °C

para todos os fluidos refrigerantes. As curvas que demonstram esse comportamento sédo

apresentadas na Figura 24.

Figura 24 - Variagao do SCOP maximo de cada refrigerante em relagao a temperatura
ambiente para G, de 1.000 W/m’?
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Fonte: Elaborado pela autora.
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Percebe-se, por meio da Figura 24, que os fluidos refrigerantes apresentam inclinacées
semelhantes, o que indica que esses eles sofreram influéncia da temperatura
externa/ambiente de forma similar. Sabendo que o SCOP é um parametro que leva em
consideracao a forma de acionamento do sistema em cascata para produzir o resfriamento,
considerando a quantidade de calor vinda do coletor solar, da combust&o no aquecedor, além
das bombas e compressor, o refrigerante R141b foi o que aproveitou melhor a energia
fornecida ao SCRE, apresentando o maior valor de coeficiente de desempenho solar. Seguido
pela hidrofluorolefina R1233zd(E) e o R600a, que apresentaram o segundo e o terceiro
maiores SCOP, respectivamente. Além disso, a variagdo percentual maxima entre as curvas
é de 11,5%, dada entre o maior SCOP, referente ao R141b e ao menor, obtido para a

operacgao no ciclo de alta temperatura com o R600a.

A exergia total destruida no sistema, no ciclo coletor solar (CSOL), no circuito de alta
temperatura (CAT), e nos ciclos de baixa e média temperatura (CBMT) sdo mostradas na
Figura 25. Nessa figura, sdo apresentados os valores de exergia destruida na condicido de
operagao mais critica no que diz respeito ao valor total, ou seja, quando se tem o maior valor
desse parametro para os fluidos de trabalho testados para o SRCE. As variaveis que
caracterizam essa condicao critica de operacao estdo apresentadas no canto superior da

Figura 28.

Figura 25 - Exergia destruida no SRCE e nos ciclos para cada refrigerante
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Fonte: Elaborado pela autora.
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Sabendo que o R744 foi fixado para o ciclo de baixa e média temperatura em todos os
casos, percebe-se ao analisar a Figura 25 que o par de refrigerantes R600a/R744, apresentou
os valores mais altos de exergia destruida em relagdo aos outros dois pares. Sendo que a
parcela que mais contribuiu para o valor total dessa variavel foi referente ao ciclo coletor solar,
que possui os componentes com exergias destruidas mais altas dentre todos os demais do
SRCE, conforme Figura 28.

Destaca-se entéo, que para o par R1233zd(E)/R744, o CSOL representou 87,4% do total
de exergia destruida do sistema, enquanto o CBMT apenas 0,01% do total, atingindo o valor
maximo de 13,8 kW, cujo valor ¢ igual para todos os pares de fluidos refrigerantes. Tal fato
acontece devido as propriedades associadas a este ciclo, como temperatura dos
evaporadores e grau de superaquecimento SHX, serem fixadas durante toda a simulagao no
software EES.

As analises para todos os ciclos que compdem o SRCE, apresentados na Figura 26 que
corresponde ao ciclo de alta temperatura (CAT), Figura 27 referente ao CBMT e Figura 28
acerca do CSOL foram feitas com base na combinagao de parametros onde a exergia total

destruida para cada ciclo e do sistema seja maxima, sendo eles: temperatura ambiente igual
a 35 °C, temperatura gerador igual a 95 °C, fluxo solar de 1.000 W/m2 , area do coletor igual

a 1.000 m? e diferenca de temperatura no trocador de calor cascata mantida em 3°C,

Na Figura 26, nota-se que com relacao ao circuito de alta temperatura (CAT), a tendéncia
€ que o ejetor vapor-vapor apresente a maior destruicdo de exergia para todos refrigerantes
testados, devido aos fendbmenos de choque e atrito dentro desse dispositivo, seguido pelo
gerador e condensador pela variagdo de temperatura durante as trocas de calor que esses
componentes participam, representando respectivamente, 62,9%, 16,7 € 15,1% do total para
o R141b. A pequena porcentagem restante, 5,3%, inclui a exergia destruida somando a
bomba 1, o trocador de calor cascata e a valvula de expanséo de alta temperatura (DEAT)
para o mesmo fluido. Como pode ser visto nesta figura, os maiores valores de exergia
destruida ocorreram quando se aplicou o hidrocarboneto no ciclo de alta temperatura,
atingindo 180 kW, enquanto o R1233zd(E) apresentou um valor intermediario de

aproximadamente 164 kW.
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Figura 26 - Exergia destruida nos componentes do circuito de alta temperatura
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Fonte: Elaborado pela autora.

Ao realizar as simulagdes, notou-se que em todas as condigdes analisadas, a tendéncia
€ sempre a mesma no ciclo de alta temperatura, com o ejetor bifasico apresentando maior

capacidade de gerar irreversibilidades e a bomba do ciclo de alta e o trocador cascata com as

menores.

Além disso, percebeu-se que a exergia destruida desse ciclo e de seus componentes sé&o
independentes do fluxo solar e da area coletora, para todos os fluidos refrigerantes simulados,
com excecado dos pontos cujo area do coletor e fluxo solar sao iguais a 1.000 m? e 1.000 W/m?,
respectivamente, uma vez que nesses ponto, a temperatura admitida no coletor foi mais alta
do que a de entrada de agua gerador, e desse modo, as temperaturas foram igualadas, o que

leva a uma variagao da exergia destruida em alguns componentes.

A Figura 27 representa a exergia destruida para os circuitos de baixa e média temperatura
e seus componentes, para Taws= 35°C. No CBMT os valores de exergia destruida sao
idénticos para todos os fluidos refrigerantes, além disso esse parametro é influenciado
diretamente pela temperatura ambiente, ou seja, como as simulagdes foram realizadas
apenas com duas temperaturas ambiente, s6 ha dois casos possiveis de resultados para esse

ciclo, ndo sendo influenciado por parametros relacionados ao ciclo de alta temperatura e solar.
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Figura 27 — Exergia destruida nos componentes do circuito de baixa temperatura para cada

refrigerante
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Fonte: Elaborado pela autora.

Nota-se através da Figura 27 que o compressor, o ejetor bifasico e os evaporadores de
baixa temperatura (BT) e de média temperatura (MT) sao responsaveis pelas maiores parcela
de exergia destruida do CBMT, sendo cerca de 47,5%, 13,4% e 11,5% respectivamente.
Enquanto o separador de liquido e o reservatorio tém valores proximos a zero, o que indica

que a exergia destruida nao foi significativa e nao foram apresentadas na figura.

Por fim, o ciclo coletor solar (CSOL), € o que representa a maior parte das exergias
destruidas do SCRE, como ja mencionado. Atingindo valores de pouco mais de 1,0 MW, 1,2
MW e 1,3 MW para os refrigerantes R141b, R1233zd(E) e R600a, respectivamente. Sendo
que a hidrofluorolefina apresentou um valor 18,7% mais alto em relagdo ao R141b, enquanto

o hidrocarboneto, gerou cerca de 23,8% a mais de irreversibilidades na mesma comparagao.
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Figura 28 — Exergia destruida nos componentes do ciclo coletor solar para cada refrigerante
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Fonte: Elaborado pela autora.

O coletor solar € o componente que apresenta maior irreversibilidade e o aquecedor
possui a segunda maior capacidade de gerar irreversibilidades dentre os trés equipamentos
do ciclo coletor solar, e isso ocorre, principalmente, devido a queima de combustivel (processo
de combustdo) que ocorre nesse componente. Dessa forma, o aquecedor representa,
respectivamente, 20,4%, 32,5% e 35,2% do valor total de exergia destruida para os
refrigerantes R141b, R1233zd(E) e R600a que operam no ciclo de alta temperatura. Enquanto
isso, o tanque representou menos de 1% de toda a exergia destruida para as condi¢oes

avaliadas.

Além disso, ao contrario do circuito de alta temperatura e também do de baixa e média
temperatura, no ciclo coletor solar, tanto a area coletora quanto o fluxo solar influenciam
diretamente na variagdo da exergia destruida, sendo o Unico circuito a sofrer influéncia dos
parametros solares e das temperaturas do gerador e ambiente. Logo, no ponto cujo os

parametros selecionados para analise e representacao dos graficos apresentados relativos a
exergia destruida (Taws= 35 °C, Taer= 95 °C, Gr= 1.000 W/m? | Aco.= 1.000 m?), o CSOL

obteve a maior destruicdo de exergia, o que indica que em maiores areas do coletor € no
maior fluxo solar, maiores foram a irreversibilidades geradas. Em relacdo as temperaturas do
gerador e ambiente, observou-se através dos resultados da simulagao que a exergia destruida

aumenta nas combinagdes de Tavs mais altas e Tger mais baixa.
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Com isso, nota-se que a exergia total destruida no SRCE apresentou o mesmo
comportamento da exergia destruida no ciclo coletor solar, em que a medida em que se
aumenta a area do coletor, a exergia destruida também é elevada. E isso ocorre devido a

exergia destruida no sistema também sofrer influéncia dos parametros recém mencionados.

Nesse contexto, a Figura 29 mostra a variacao da exergia total destruida no SRCE em
relagdo as areas do coletor solar para diferentes fluxos solares (Gt) para o refrigerante
R1233zd(E). A analise foi realizada para as condi¢des de operagao onde as menores exergias
destruidas foram encontradas, através das simulagdes para todos os fluidos de trabalho,
sendo: Tams= 25 °C e Tger= 105 °C.

Dessa forma, as curvas mostraram uma tendéncia de diminuigdo dessa exergia destruida
a medida em que areas simuladas sao reduzidas, ou seja, quando a area do coletor € 250 m?
todos os valores estdo abaixo de 550 kW, sendo que na curva no qual Gt= 500 W/m?, houve
uma reducéao de cerca 31,6% entre o maior € menor valor de exergia destruida. Além disso,
percebe-se que quando Gt= 1.000 W/m?, os valores relativos a exergia total destruida também
sdo maiores em todos os pontos, ao serem comparados com os outros dois fluxos solares, e
iSso ja era esperado, uma vez que o aproveitamento da energia solar gera irreversibilidades,
logo, quanto maior a sua disponibilidade (Gt) maior destruicdo de exergia no sistema. Do
mesmo modo, nota-se uma maior inclinacdo da reta quando Gr= 1.000 W/m?, o que indica
que a area do coletor exerce ainda mais influéncia no aumento da exergia total destruida em
relacdo aos demais fluxos solares. Sendo a maior exergia destruida calculada para o SRCE
igual a 926 kW quando Gt= 1.000 W/m?, que é cerca de 15,8% maior que em fluxos solares
de 700 W/m? e 22,4% quando 500 W/m?, considerando area do coletor de 1.000 m2.

Figura 29 - Exergia total destruida no SRCE em relagao as areas do coletor solar para
diferentes fluxos solares
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Fonte: Elaborado pela autora.

Um estudo de caso foi realizado considerando a n&o utilizagéo da energia solar como
fonte de acionamento do sistema de refrigeragdo em cascata com ejetor (SRCE), dessa forma,
o fluxo solar e a area do coletor foram considerados com valor nulo na simulagdo. As
temperaturas testadas no estudo foram variadas conforme apresentado na Tabela 15, assim
como os resultados obtidos a partir dessa simulagao, para exergia total destruida pelo SRCE,

coeficiente de desempenho solar (SCOP) e vazao massica quando o fluxo solar é nulo (

I’hCOMB,GT:O )

Percebe-se que a i, 5r, € Mais alta na combinagéo de Teer= 95 °C e Taws= 35 °C

para os trés fluidos refrigerantes testados, ou seja, nesse ponto ha uma quantidade maior de
calor gerado a partir da combustao do gas natural, o que leva a um aumento do consumo de
combustivel pelo sistema de refrigeracdo e uma consequente diminuicdo no desempenho do

sistema como mostra os indicadores COP e SCOP.

Entretanto, quando a temperatura ambiente diminui, menos combustivel é gasto, ja que
em temperaturas externas mais baixas, menos energia € gasta para suprir as necessidades
de operacdo do sistema. A variagdo percentual entre o desempenho maximo e minimo
apresentados na Tabela 15 para os refrigerantes R141b, R1233zd(E) e R600a sao

respectivamente 57%, 58% e 59%, variagdo comum para ambos indicadores de desempenho.

Tabela 15 — Resultado dos parametros desconsiderando o uso da energia solar

Fluido Teer | Tame | ExDrora. | SCOP cop Mcoms,1-0
Refrigerante | [°C] | [°C] [W] [-] [-] [kg/s]
95 25 487.658 | 0,2574 0,2703 0,0096
95 35 | 1,06 x 106 | 0,1202 0,1264 0,0211
R12332d(E) 105 25 437.461 0,2858 0,3000 0,0086
105 | 35 866.976 | 0,1461 0,1535 0,0173
95 25 460.623 | 0,2720 0,2856 0,0091
R141b 95 35 980.750 | 0,1295 0,1362 0,0196
105 25 412.629 | 0,3023 0,3173 0,0081
105 | 35 803.779 | 0,1573 0,1653 0,0160
95 25 508.969 | 0,2470 0,2593 0,0100
R6003 95 35 1,13x 108 | 0,1130 0,1187 0,0224
105 25 457.561 0,2737 0,2872 0,0090
105 | 35 925.828 0,137 0,144 0,0183

Fonte: Elaborado pela autora
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Como pode ser visto na Tabela 15, a exergia total destruida diminui em temperatura
ambiente mais baixa (Tams= 25 °C), tal resultado ja havia sido observado anteriormente na
simulagao, quando a energia solar foi utilizada como uma das fontes de acionamento para o
sistema. Logo, com menos irreversibilidades, infere-se que a energia disponibilizada ao
sistema € melhor aproveitada em temperaturas ambiente mais baixas e do gerador mais alta,

por isso tem-se os maiores valores de desempenho nessas condi¢des.

A partir dos resultados observados na Tabela 15, concluiu-se que quando a energia solar
nao é utilizada como fonte de acionamento do sistema, a exergia total destruida pelo sistema
foi a mais baixa quando Teer= 105 °C e Tams= 25 °C, logo o SCOP foi 0 mais alto e a vazao

massica de combustivel ( ) apresentou os menores valores, o que levou ao menor

mCOMB,GT:O

consumo de gas natural.

Dessa forma, essa condigdo foi selecionada para as analises elaboragdo das Tabela
16,Tabela 17 e Tabela 18 que mostram a variagao do SCOP, a exergia total destruida pelo

SRCE e a vazao massica do combustivel do aquecedor (m em relagdo aos parametros

comMB )
solares e termodinamicos apresentados, além disso, pode ser visto nestas tabelas a reducao

percentual entre a vazdo massica de combustivel entre as duas condi¢des estudadas.

Tabela 16 - Resultado dos parametros termodinamicos para Teer= 105 °C e Tave= 25 °C
para o0 R1233zd(E)

Fluido Gt : Ac<2)L Teer | Tams | ExDrorvaL SCOP Mcoms Rec_lugéo
Refrigerante | [W/m*]| | [m*] | [C] | [°C] [W] [-] [kg/s] |% Mcoms
1.000 1.000 926.386 | 0,1270 | 1,42E-14 100,0
1.000 500 105 25 649.995 | 0,1852 | 0,0035 58,7
1.000 250 543.643 | 0,2248 | 0,0061 29,4
700 1.000 799.908 | 0,1502 | 0,0028 67,1
R1233zd(E) 700 500 105 25 618.244 0,197 0,0057 33,7
700 250 527.905 | 0,2332 | 0,0072 16,8
500 1.000 756.794 | 0,1608 | 0,0057 33,9
500 500 105 25 597.065 | 0,2058 | 0,0072 17,0
500 250 517.411 | 0,2392 | 0,0079 8,5

Fonte: Elaborada pela autora.

Como pode ser observado nas Tabelas 16, 17 e 18, a exergia total destruida (ExDroraL)
pelo sistema apresenta uma tendéncia de aumento a medida em que a area do coletor
também é elevada para os refrigerantes R141b, R1233zd(E) e R600a. Outro_comportamento
comum aos trés fluidos refrigerantes mostrado nas tabelas mencionadas, é a redugao

percentual entre as vazdes massicas quando a energia solar € utilizada para acionamento do



104

sistema e quando ela € desconsiderada (redugéo % ., )- Ja que ao analisar essa variavel

na combinagéao dos valores maximos de Gt e AcoL, a redugao percentual € de 100%, isso quer

dizer que a m,,, € praticamente nula, e logo, ndo é necessario o uso do aquecedor auxiliar

para funcionamento do sistema, indicando que a energia solar e a energia fornecida pelo

compressor e bombas é suficiente para operacdo do SRCE para ambos os fluidos

Destaca-se pela Tabela 16 que quanto menor a area do coletor solar, mais vazao
massica de combustivel sera necessaria para suprir as necessidades do sistema, e por
conseguinte, ao associar o menor fluxo solar testado (Gt) com a menor area, tem-se a maior
quantidade de vazdo em massa de combustivel calculada, atingindo o valor de 0,0079 kg/s,
cujo valor é 38,9% maior que no ponto de Gr= 500 W/m? e Aco.= 1.000 m? ao analisar o
refrigerante R1233zd(E).

Entretanto, é observado que para o R600a, Tabela 17, é necessario uma maior vazao
em massa em todos os pontos analisados, atingindo o valor maximo de 0,0082 kg/s, quando
G1=500 W/m? e AcoL= 250 m?, seguido pelo R1233zd(E) e pelo R141b, que requer uma menor
vazao massica de combustivel. Devido a isso, a redugéo percentual entre o consumo de
combustivel, € maior quando se utiliza 0 R141b, Tabela 18, o que indica que esse refrigerante
atinge uma economia de gés natural de aproximadamente 71% ao utilizar energia solar
associada ao aquecedor auxiliar quando Gt= 700 W/m? e AcoL= 1.000m?, enquanto que para
0 mesmo ponto, a economia de combustivel é de 64,6% para o R600a e 67,1% para
R1233zd(E).

Tabela 17 - Resultado dos parametros termodinamicos para Teer= 105 °C e Tavs= 25 °C
para o R600a

Fluido Gr AcoL | Teer | Tams | ExDrotaL | SCOP Mcoms Variagdo
Refrigerante [W/mz] [mz] [°C] | [C] [W] [-] [kg/s] | % Mcoms
1000 | 1000 932.448 | 01266 |2,99E-17| 100,0
1000 | 500 | 95 | 25 [T670.045 | 01801 | 00039 56.5
1000 | 250 563730 | 02172 | 00064 283
700 | 1000 819.8901 | 0,1468 | 0,0032 646
R600a 700 500 | 199 | 25 [T638315 | 01912 | 0,0061 32.4
700 250 547.998 | 02251 | 00075 16.2
500 | 1000 776.835 | 01569 | 0,0060 32,6
500 500 | 105 | 25 | 617151 | 01994 | 0.0075 16.3
500 250 537.508 | 02307 | 00082 8.1

Fonte: Elaborado pela autora.
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Tabela 18 - Resultado dos parametros termodindmicos para Teer= 105 °C e Tams= 25 °C
para o R141b

Fluido Gr Aco. | Teer | Tame | ExDrota. | SCOP Mcome | Redugéo
ot o] | foe] | 01| 1 | T | T | e | e
1000 1000 920.938 0,1271 | 5,98E-18 100,0
1000 500 105 25 625.242 0,192 0,0031 62,1
1000 250 518.831 0,2349 0,0056 31,1
700 1000 775.258 0,1546 0,0024 71,0
R141b 700 500 105 25 593.459 0,2047 0,0052 35,6
700 | 250 503.086 | 02441 | 00070 | 178
500 | 1000 732.054 | 0,1658 | 00052 | 359
500 | 500 | 105 | 25 | 572257 | 02142 | 00067 | 180
500 250 492.586 0,2507 0,0074 8,9

Fonte: Elaborado pela autora.

Sabendo que o SCOP é um parametro que é elevado com o aumento da temperatura
do gerador e temperatura ambiente mais baixa, foi possivel analisar a partir das Tabela 16 e
Tabela 17 que para os refrigerantes R1233zd(E) e R141b ocorreu uma variagdo maxima do
SCOP de 4,6% quando Gt= 500 W/m? e Aco.= 250 m2. Ja ao se comparar os refrigerantes
R141b e R600a, a variagao maxima foi de 8%, o que indica que os valores de coeficiente de

desempenho solar sdo préximos entre os fluidos nas condicbes de operacao analisadas.

Além disso, ao se comparar os resultados das tabelas recém mencionadas, nota-se que
o hidroclorofuorcarbono apresenta os menores valores de exergia total destruida no sistema,
resultando em uma variacdo maxima de 4,7% nos valores desse parametro em relagao ao
R1233zd(E) e cerca de 8% em relagdo ao hidrocarboneto. Outro ponto importante acerca
dessas tabelas foi a propor¢céo entre a reducéo percentual do consumo de combustivel e as
areas do coletor solar, isso indica que para um mesmo fluxo solar, ao reduzir a area coletora
pela metade, a redugdo do consumo de combustivel também cai aproximadamente pela
metade, e o mesmo ocorre quando tem-se V4 de area, assim, a economia do consumo de

combustivel cai para 25%.

Como visto anteriormente, o fluido R141b apresentou valores de desempenho um pouco
maiores que os demais refrigerantes estudados, assim como, menor exergia total destruida.
Entretanto, por possuir alto GWP, esse fluido ndo sera analisado economicamente para
aplicacao proposta de um SRCE. Dessa forma, os refrigerantes selecionados para analise
econbmica foram o R1233zd(E) e o R600a, que possuem propriedades termodinamicas
satisfatérias e baixo potencial de aquecimento global. Para analise ambiental em funcao do

TEWI indireto, os trés fluidos refrigerantes serdo avaliados.
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5.2.2 Analise econdmica e ambiental

A irradiagao solar total incidente (Gr) selecionada para a analise econémica e ambiental
foi de 600 W/m?, sendo esse, o valor médio aproximado para a cidade de Belo Horizonte,
Minas Gerais, Brasil, conforme Reis; Tiba (2016). O tempo de funcionamento anual, bem
como os custos de energia elétrica, de combustivel, associado a producao de CO, e taxas de

emissao de CO, foram apresentados na Tabela 7 no Capitulo 4.

5.2.2.1 Analise ambiental

O impacto ambiental do SRCE ¢é avaliado por meio do calculo do Total Equivalent
Warming Impact indireto (TEWIinp) para trés areas do coletor solar, bem como para os fluidos
refrigerantes R600a e R12333zd(E), o R141b foi desconsiderado da analise ambiental, uma
vez que é um fluido com alto GWP. Os resultados mostrados na Tabela 19 sdo para as
variagbes de temperatura ambiente de 25°C e 35°C e do gerador de 95°C e 105°C, para o

TEWInpo quando ha utilizagdo de energia solar e também de quando ela é desconsiderada (

TEWIIND,GT=O )
Tabela 19 — Variagdo do TEWIinp em relagdo as temperaturas de operagao
) Teer | Taus AcoL =250 [m?] | AcoL =500 [m?] | AcoL = 1.000 [m?*] | Sem coletor
Ref'ii'“"g:me c] | [ec] TEWIno TEWIno TEWIno TEWlyp 610
9 [ton.CO, /ano] | [ton.CO, /ano] | [ton.CO, /ano] [ton.CO, /ano]
95 25 674,5 640,4 572,5 708,6
35 1.498 1.460 1.383 1.537
R1233zd(E)

105 25 606,8 577,2 518,6 636,2

35 1.227 1.193 1.124 1.261

95 25 703 668,9 600,9 7371

35 1.593 1.555 1.478 1.632

R600a
105 25 633,3 603,7 5451 662,7
35 1.307 1.272 1.204 1.341

Fonte: Elaborado pela autora.

Dessa forma, nota-se que quando a energia solar é utilizada como umas das fontes de
acionamento do sistema, menor € o impacto sobre o meio ambiente, ou seja, menor
quantidade de CO. ¢ langcado na atmosfera. Isso pode ser observado na Tabela 19 que mostra

que 0 TEWI,, o1, POSSUI Valores mais altos em todas os pontos avaliados, atingindo o valor

maximo de 1.632 ton.CO/ano para o R600a quando opera em Tams= 35°C € Teer= 95°C.
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A partir dos resultados apresentados na Tabela 19, ressalta-se que a medida em que a
area coletora e a temperatura ambiente sdo elevadas, o TEWI indireto também aumenta.
Dessa forma, ao analisar a Aco.= 1.000 m? e Tger= 95 °C, para o R1233zd(E), é observado
um aumento de aproximadamente 142% da quantidade de toneladas de CO, emitidas por
ano, quando se tem Tams= 35°C em relagdo a Tavs= 25°C. O comportamento apresentado
esta de acordo com Gullo; Tsamos et al., 2018 que afirma que quando se tem um menor
consumo energético em um sistema de refrigeracdo, a parcela indireta do TEWI também é
reduzida. Com isso, os menores valores de TEWInp para todos os refrigerantes ocorreram
quando Teer= 105 °C e Tams= 25°C, uma vez que sabe-se que essa combinagdo de
temperaturas é a que apresentou o melhor COP no presente estudo e consequentemente a

menor poténcia consumida pelo sistema.

Dessa forma, a condicdo que apresenta os menores valores da parcela indireta do TEWI
para cada fluido refrigerante (Teer= 105 °C e Tame= 25°C) é apresentada na Figura 30, em
relagdo as trés areas coletoras. E a condigdo mais critica, ou seja, quando TEWIip tende a

apresentar valores significativamente mais altos, pode ser observada na Figura 31.

Figura 30 - TEWI indireto em relagéo a area do coletor solar para cada fluido analisado

operando com Teer= 105 °C e Tams= 25°C
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Fonte: Elaborado pela autora.

As Figura 30 e Figura 31 evidenciam a tendéncia de redug¢ao do TEWInp em relacéo as
areas coletoras simuladas para os refrigerantes R600a e R1233zd(E). Observa-se também
que o R600a apresentou em todos os pontos das curvas os maiores valores da parcela

indireta do parametro testado, tal fato concorda com os resultados apresentados
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anteriormente, que mostrou que este fluido refrigerante possui menor coeficiente de

desempenho dentre os demais.

Figura 31 - TEWI indireto em relagdo a area do coletor solar para cada fluido analisado
operando com Tger= 95 °C e Tave= 35°C
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Fonte: Elaborado pela autora

Ja o refrigerante R1233zd(E) apresentou um consumo menor de energia no SRCE em

relacdo ao R600a, além de um valor maior de COP durante os testes realizados, por isso é o

que apresentou os menores valores da parcela indireta do TEWI em todas as condi¢des

avaliadas.

5.2.2.2 Analise econdtmica

Conforme analises realizadas anteriormente, o fluido refrigerante R1233zd(E) possui as

propriedades termodinamicas adequadas para aplicacdo no sistema de refrigeracdo em

cascata com ejetores (SRCE) que utiliza energia solar, entao esse fluido foi o escolhido para

as simulagbes propostas nesta secdo. O R600a também foi selecionado para analise

econOmica, apesar de possuir valores de desempenho mais baixos, esse fluido é

ambientalmente seguro, com baixos valores de GWP e ODP. Ja o R141b, tem o potencial de

aquecimento global elevado e sua eliminagdo ocorrerd& em breve, por isso nao foi

considerando para essa analise.

A area do coletor selecionada para a andlise foi a de 500 m?, primeiramente por ser um

valor intermediario e enquadrado dentre o tamanho médio dos supermercados no Brasil, além
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disso, por possuir o coeficiente de desempenho solar (SCOP) satisfatorio, e mais alto do que

quando a area de 1.000 m? é adotada.

A Tabela 20 mostra os custos de operagao, o custo ambiental e o custo total do sistema
de refrigeragdo em cascata com ejetor e energia solar, além disso, também foram calculados
os parametros mencionados considerando que o SRCE opera sem os coletores solar para os
fluidos refrigerante R1233zd(E) e R600a. Todos os custos foram calculados em func¢ao da
area do coletor solar de tubos evacuados (500 m?) e da irradiagdo solar total incidente
selecionada (600 W/m?), exceto quando ndao ha uso da energia solar, enquanto as

temperaturas do gerador e ambiente selecionados para analise foram variadas.

Tabela 20 - Resultado dos custos anuais para o R1233zd(E) e R600a

_ Teer | Tame | Custo Custo Custo Custo Custo Custo
ridide [°C] | [C] [u§§;7;ho] [ﬁg'%gng] [USA$N;:mo] [théf;z] [Ugg/:-no] TOTAL (GT=0)
[US$/ano]

25 181.700 198.748 57.635 63.772 239.334 262.520

9 35 388.547 407.794 131.358 138.287 519.905 546.081

R12332d(E) 25 166.141 180.873 51.952 57.255 218.093 238.128

105 35 322.010 339.093 107.334 113.484 429.344 452.577

25 191.413 208.465 60.197 66.335 251.610 274.800

9 35 418.249 437.498 139.940 146.870 558.189 584.368

R600a 25 175.624 190.359 54.337 59.642 229.961 250.000

105 35 347.942 365.028 114.503 120.654 462.445 485.681

Fonte: Elaborado pela autora.

Ao analisar a Tabela 20, nota-se que o custo ambiental anual em todos os pontos
avaliados, € mais baixo quando ha utilizacdo da energia solar, em relacdo a quando ela nao
€ utilizada, isso ocorre devido ao maior consumo de combustivel necessario para suprir a
demanda de energia para abastecer o SRCE quando néo se utiliza esta energia renovavel
para acionamento. A mesma tendéncia é observada para o custo de operagado, que para o
R1233zd(E) é 9,4% maior quando se trabalha sem energia solar para Teer= 95 °C e Tams=
25°C e cerca de 5% mais alto quando se trabalha com a mesma temperatura do gerador e
Tame= 35 °C.

Além disso, observa-se que quando se trabalha com temperatura ambiente mais alta,
para todos os casos apresentados na Tabela 20, os custos ambientais, de operagao e total
sao significativamente maiores, podendo chegar a um aumento de, aproximadamente, 122%

no custo total do R600a quando Tger= 95°C, e 132% de aumento no custo ambiental para a
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mesma condicdo. Tal situagdo ocorre uma vez que quando se opera com Taws= 35°C, 0

sistema vai requerer mais energia para trocar calor com o ambiente.

Ao analisar os custos totais de quando se opera o ano todo (7.200 horas) sem energia
solar, e compara-lo a quando se usa essa fonte de energia térmica, conclui-se que ha uma
economia maxima de, respectivamente, 8,8% e 8,4% para os refrigerantes R1233zd(E) e
R600a, quando Teer= 95°C e Tame= 25°C. Assim, pode-se dizer que a utilizagdo do sistema
de refrigeragdo em cascata com ejetor que possui a energia solar como uma das fontes de

acionamento, € mais vantajosa em termos econémicos.

Outro resultado importante acerca da Tabela 20 é o fato do refrigerante R1233zd(E)
apresentar os menores valores de custos em todas as combinacbes de temperatura para area
do coletor e fluxo solar fixados. Avaliando o custo total, 0 R1233zd(E) apresenta em média
5% de economia anual em relacdo ao R600a. Sendo o menor valor do custo relativo ao
R1233zd(E), igual a US$ 218.093 quando Tger= 105°C e Taus= 25°C, 0 que é US$ 211.251

anuais a menos do que quando se opera com a mesma temperatura do gerador e Tams= 35°C.

Dessa forma, sabendo que os menores custos totais ocorrem com a utilizagao de
energia solar e quando a Tavwe= 25 °C, uma simulagao desses custos para os refrigerantes
R600a e R1233zd(E) foi realizada em relagcédo a outras areas do coletor solar, variando a
temperatura do gerador conforme mostra a Figura 32. A irradiagao solar total incidente foi
mantida em 600 W/m?.

Figura 32 - Custo total anual em relagéo a area do coletor para Tavs= 25 °C
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Fonte: Elaborado pela autora.
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Observa-se que quando a area do coletor é igual a 1.000 m?, o custo total anual, para
todos os pontos investigados, € mais baixo em relagao as demais areas coletoras. Tal fato
ocorre devido a menor quantidade de combustivel gasto para acionamento do sistema e maior
quantidade de energia solar disponivel para o SRCE. Nota-se que no ponto onde os menores
custos sao apresentados, Teer= 105°C, houve um aumento médio do custo de
aproximadamente 5,5% do R600a em relagao ao R1233zd(E), isso representa uma economia
média de aproximadamente US$ 11.800 anuais considerando as melhores temperaturas de
operacdo. Os resultados também mostram que para qualquer uma das temperaturas do
gerador e areas selecionadas para aplicagcao no sistema, o fluido refrigerante R1233zd(E) é o
que sempre possui menor custo total, podendo atingir o valor minimo de US$ 198.154 por ano
quando Acor= 1.000 m?, o que é cerca de 9,1% mais baixo do que quando a AcoL.= 500 m? e
13,1% mais baixa em relagdo a Aco.= 250 m?, o que equivale a cerca de US$ 20.000 anuais

de economia quando se compara a maior € menor area coletora.

5.2.3 Otimizagao dos custos

O custo total foi otimizado em fungdo de 12 variaveis para os dois refrigerantes
selecionados, cujo a faixa de valores testados durante a otimizac&o € apresentada na Tabela
21, com o objetivo de avaliar quais os valores 6timos dos parametros que minimizam o custo
total anual. Para isso foi utilizado o método contido no EES, denominado Conjugate Direct
Methods com tolerancia de 103, e os parametros fixados durante para a realizagdo da
otimizagao sao irradiancia solar total (Gr) igual a 600 W/m? e temperatura ambiente (Tavg) de
25°C e 35°C.

As variacbes de temperatura, area coletora, razdo de circulagcdo da bomba do circuito
de baixa temperatura bem como temperatura do gerador foram testadas com o objetivo de
minimizar o custo total para aplicacdo do SRCE em supermercados. Os resultados dessa
otimizagao para o R1233zd(E) para as temperaturas ambiente testadas sao apresentados na
Tabela 22 e Tabela 23
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Tabela 21 - Parametros de entrada para otimizagao

FETEITIEES Minim\zaloﬁésximo
Area coletora (Ago, ) 250 m? | 3.000 m?
Diferenca entre a temperatura do refrigerante e agua no gerador (ADTger) 3°C 15 °C
Diferenca de temperatura no trocador de calor em cascata (ATcasc) 3°C 20°C
Diferencga de temperatura no condensador (ATCOND) 3°C 20°C
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor LV(ATquV) 0,05°C 15°C
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor VV (ATeq’W) 0,05°C 15°C
Diferenga de temperatura no evaporador de baixa temperatura (ATevap’BT) 3°C 20°C
Diferenca de temperatura no evaporador de média temperatura (ATevap’MT) 3°C 20 °C
Diferenca de temperatura entre a saida entrada do gerador (ATGER) 4°C 15°C
Grau de Superaquecimento SHX (ATSUPER) 3°C 15°C
Razao de circulagdo da bomba 2 (RCBomba,Z) 1(-) 4(-)
Temperatura do gerador (TGER) 95 °C 125 °C

Fonte: Elaborado pela autora.

Tabela 22 - Resultado dos parametros otimizados para o R1233zd(E)

Custo total anual [Crora ] US$ 113.175 | US$ 190.096
Area coletora [Ag, | 2.549 m? 2.971 m?
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor LV [ATeq’LV] 1,34 °C 1,34 °C
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor VV [ATeq’WJ 5,72 °C 451 °C
Raz&o de circulagdo das bombas [RCBomba] 1,82 1,82
Temperatura do gerador [TGER] 125 °C 125 °C

Fonte: Elaborado pela autora.

Na Tabela 22 os resultados mostram que a area do coletor 6tima para minimizacao do
custo total é de 2.549 m? quando Tame= 25°C, € 2.971 m? para Tams= 35°C. Esses valores ja
eram esperados, uma vez que os resultados da secdo 5.2 mostraram que em temperaturas

ambiente mais altas, maior o custo total. Pode-se dizer que esse resultado acompanha os
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parametros de desempenho do SRCE, que como visto anteriormente, tem seus valores
aumentados quando Tawve € mais baixa, devido a menor necessidade de consumo de poténcia
em relacao a Tame= 35°C. Tal fato também justifica o custo total otimizado para temperatura
ambiente de 25°C ser de US$113.175 anuais, o que é 40,5% mais baixo de quando essa

temperatura ambiente é mais elevada.

Além disso, nota-se que a temperatura do gerador convergiu para o valor 6timo mais
alto da faixa testada, o que indica um comportamento semelhante ao obtido por Bellos;
Tzivanidis (2017), que observaram que para temperaturas mais altas do gerador, maior o

desempenho do sistema de refrigeragcéo e com isso, o custo é mais baixo.

Entretanto, as diferencas de temperatura (AT) convergiram para o valor mais baixo testado

na faixa de otimizacao, o que indica menor consumo de energia nesses casos, uma vez que
diferengas de temperatura mais baixas, tanto nos trocadores de calor quanto entre fluidos,
reduzem as irreversibilidades da troca de calor, o que acarreta em uma melhoria de

desempenho do sistema de refrigeragéo, por isso esses resultados nado foram apresentados

na Tabela 22. Somente as diferengas de temperatura equivalente dos ejetores, tanto ATy
quanto AT, , foram excegéo, uma vez que resultaram em valores intermediarios em relagéo

a faixa proposta.

Em se tratando de desempenho, tanto o COP quanto o SCOP sao apresentados na
Tabela 23, que mostra também o resultado étimo de parametros importantes na operacao do

SRCE, em funcéo do custo total anual minimizado.

Tabela 23 - Parametros obtidos através da otimizag&o do custo total para o R1233zd(E)

Valores Otimizados em func¢ao do

Parametros CrotaL6mimo

Tams = 25°C Tams = 35°C
Coeficiente de desempenho [COP] 0,44 () 0,25 (-)
Coeficiente de desempenho solar [SCOP] 0,084 (-) 0,072 (-)
Exergia destruida total [EXDSRCE] 1.430 kW 1.660 kW
Eficiéncia exergética[ n, | 0,0140 (-) 0,0139 (-)
TEWIno [] 272 [ton.COz/ano] | 493 [ton.CO2/ano]
Custo de operaggo anual [Copera | US$ 88.728 US$ 145.767
Custo ambiental anual [Cygenrac ] US$ 24.447 US$ 44.329

Fonte: Elaborado pela autora.
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Como a otimizacéo foi realizada para uma uUnica fungéo objetivo, os valores encontrados
na Tabela 23, apresentam os resultados em relagao ao custo total otimizado. Dessa forma,
nota-se um aumento do COP, de respectivamente 47,4% e 60,5%, para as temperaturas
ambiente de 25°C e 35°C, comparando com o COP da melhor condigao referente a cada Taus

da Tabela 14, da secéo 5.2.1 do presente trabalho.

Em contraponto, o SCOP em func¢ao do custo otimizado é cerca de 64,8% mais baixo
para Tams= 25 °C ao compara-lo com o apresentado da Tabela 16, quando o melhor valor
desse parametro de desempenho foi apresentado (0,2392). Isso indica que uma grande
quantidade de energia do sol foi absorvida pelo coletor solar, ja que a area 6tima para o custo
total reduzido é acima de 2.000 m?, gerando muitas irreversibilidades e pouco aproveitamento
dessa energia, pelo sistema de refrigeracdo. Como consequéncia disso, a exergia total
destruida aumentou para o SRCE na situacdo de otimizagcdo de custos em relacdo aos
resultados apresentados anteriormente. A eficiéncia exergética também comprova que o
sistema obteve um aproveitamento baixo a partir da exergia total fornecida, cerca de 1,4%

nos casos avaliados, devido a grande quantidade de exergia destruida.

Quanto se compara os custos ambientais e de operacao otimizados com os obtidos na
simulacao, precerbe-se que eles apresentaram reducdo de aproximadamente 47% e 55%,
respectivamente, quando se opera com Taws= 25°. A mesma tendéncia de queda foi
apresentada pelo TEWI, que partindo do principio que quanto mais energia solar
disponibilizada ao sistema, menos energia do aquecedor auxiliar € utilizada,

consequentemente menor a parcela indireta do TEWI.

Os resultados obtidos na otimizagao do custo total para o R600a, s&o apresentados nas
Tabela 24 e Tabela 25.

Tabela 24 - Resultado dos parametros otimizados para o R600a

Parametros (R600a) TAMVBa:)Zr;SCOt".Ir.':;:Sg;C
Custo total anual [C;ora ] US$ 119.606 | US$ 209.798
Area coletora [A, | 2.772 m? 2.800 m?
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor LV[ATeq’,V] 1,34 °C 134 °C
Diferenca de Temperatura Equivalente Ejetor VV [ATeq’W} 5,53 °C 4,24 °C
Razao de circulagado das bombas [RCBomba] 1,82 1,82
Temperatura do gerador [TGER] 125°C 125°C

Fonte: Elaborado pela autora.
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Ao utilizar o R600a na otimizagéo proposta, percebeu-se que que assim como ocorreu
para o R1233zd(E), as diferencas de temperatura (AT) convergiram para o valor mais baixo

testado na faixa de otimizacao. Entretanto, observou-se que a exergia destruida, e os custos
de operagao, ambiental e total foram mais altos quando se trabalha com o R600a, sendo que
o custo total foi cerca de 10,4% maior para Tavs= 35°C, comparando os dois fluidos

refrigerantes.

A parcela indireta do TEWI para o R600a demonstrou 0 mesmo comportamento do
R1233zd(E) em se tratando de aumento para temperaturas ambiente mais altas. Sendo que
quando se trabalha com R600a no SRCE e Tams= 35°C, 42 ton.COz/ano a mais sao lancadas
na atmosfera por ano ao comparar com a mesma aplicagéo utilizando R1233zd(E), e cerca

de 10 ton.CO./ano a mais quando a temperatura ambiente mais baixa é aplicada.

Tabela 25 - Parametros obtidos através da otimizacéo do custo total anual para o R600a

Valores Otimizados em funcgao do
Parametros CrotaLmin

Tame = 25°C Tave = 35°C
Coeficiente de desempenho [COP] 0,42 [] 0,23 ()
Coeficiente de desempenho solar [SCOP] 0,077 [] 0,070 (-)
Exergia destruida total [EXDSRCE] 1.550 kW 1.700 kW
Eficiéncia exergética| 1, | 0,0133 [] 0,0135 [-]
TEWI indireto [-] 282 [ton.CO2/ano] 535 [ton.CO2/ano]
Custo de operacdo anual [COPERA] US$ 94.197 US$ 161.757
Custo ambiental anual [Cygenrac ] US$ 25.410 US$ 48.087

Fonte: Elaborado pela autora

Dessa forma, é possivel concluir com a otimizacdo do custo total anual que tanto do
ponto de vista econdmico, quanto ambiental e de desempenho, o R123zzd(E) é o mais
indicado para o sistema de refrigeracdo em cascata com ejetor que utiliza energia solar
(SRCE). Uma vez que, especialmente na temperatura ambiente mais alta analisada, nota-se
uma maior diferencga entre os custos e também da parcela indireta do TEWI com resultado
favoravel para o R1233zd(E). Além do mais, quando Taus= 35°C o COP da hidrofluorolefina

é cerca de 8,7% mais alto que o do R600a e cerca de 4,8% maior quando Tauws= 25°C.

Entretanto, observa-se que a area do coletor solar obtida foi mais alta para o

R1233zd(E) do que para o R600a na temperatura ambiente mais alta, ja que por ser um fluido
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menos eficiente, existe uma necessidade maior de queima de combustivel para operar com o

hidrocarboneto, especialmente na condigdo de temperatura mencionada.

Um outro ponto importante, é acerca da temperatura do gerador, que durante a
simulacao, percebeu-se que quando ela é mais alta, € necessario que o sistema opere com
uma pressao mais alta no circuito coletor solar para garantir que a agua nao evapore durante
a operacao, especialmente quando combinado com os fluxos solares e areas coletoras mais
elevados. Logo, apesar da pressao utilizada ser de 2.200 kPa para garantir tal situagéo, do
ponto de vista pratico, essa pressao implica em tubulagdes mais resistentes e mais cuidados

com a seguranga na operagao.

Dessa forma, uma otimizagao foi realizada fixando a temperatura do gerador em 95°C
e 105°C e Tams= 25°C para o refrigerante R1233zd(E), com objetivo de avaliar os impactos

da Teer Nos custos e outras variaveis. Os resultados dessa s&o apresentados na Tabela 26.

Tabela 26 - Resultado dos parametros otimizados para o R1233zd(E) com Tger fixado

LIRS TeErR =v9a;?£es Otim'il'zealsg:s'l 05°C
Custo total anual [Ciora ] US$ 135.990 US$ 125.834
Area coletora [Ay, | 1.900 m? 2.368 m?
Coeficiente de desempenho [COP] 0,3547 0,3887
Coeficiente de desempenho solar [SCOP] 0,1119 (-) 0,0901 (-)
Exergia destruida total [EXDggc | 1.059 kW 1.318 kW
Eficiéncia exergética [nd 0,02202 0,01983 (-)
TEWIno [-] 341 (ton.COz/ano) | 310 (ton.CO2/ano)
Temperatura méxima agua [TMAX,AGUA] 171,7 °C 196,7 °C

Fonte: Elaborado pela autora

Sabendo que a agua pressurizada a 2.200 kPa possui temperatura de saturagao igual
a 217,2°C, a partir a Tabela 26, conclui-se que para Tger= 105°C, que a temperatura maxima
atingida pela agua no ciclo coletor é igual a 196,7°C, o que permite ao sistema operar com
pressdes mais baixas, cerca de 1.500 kPa, considerando uma margem de 1,5°C acima do

obtido. Enquanto que para temperatura do gerador mais baixa, a =171,7°C, sendo

TMAX,AGUA
assim, o ciclo coletor solar pode operar com cerca de 43% menos pressao que em Tger=
105°C.
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Ao comparar os resultados obtidos na Tabela 26, com a otimizagdo em que a
temperatura do gerador foi igual a 125°C (Tabela 22) conclui-se que a medida em que a
temperatura do gerador reduziu, a area do coletor diminuiu e o custo total foi maior. Isso ocorre
uma vez que mais combustivel foi utilizado para o sistema operar, o que mostra que o
aumento da demanda de combustivel implica na diminui¢ao do coeficiente de desempenho
(COP). Consequentemente, quando se tem maior poténcia sendo fornecida ao sistema, como

visto anteriormente, resulta no aumento da parcela indireta do TEWI.

A partir disso, destaca-se o ponto no qual Teer= 95°C, onde a area do coletor obteve
uma reducgao de 25,5% em relagao aos resultados obtidos na otimizagéo, conforme, Tabela
22 e o custo total subiu cerca de 20,2% na mesma comparagao, o que é cerca de US$22.815
a mais por ano. Ja o COP apresentou uma reducao de 8,0% analisando essa mesma
temperatura do gerador. Ainda sob a 6tica da comparagao proposta, como as areas coletoras
foram reduzidas, o SCOP teve seus valores aumentados, atingindo 33,2% de aumento para

a menor temperatura do gerador, o que significa um melhor aproveitamento da energia solar.

Dessa forma, apesar de haver um aumento do custo total anual em ambos os casos
estudados, a area coletora teve uma reducéo significativa, o que do ponto de vista pratico se
torna interessante, ja que essa redugdo da area proporcionaria menores requisitos de
manutengdo, bem como se adequaria melhor dentro da disponibilidade de espaco dos
supermercados brasileiros. Além disso, a pressao de operagao mais baixa da agua que circula
no ciclo coletor solar, permite que dispositivos de segurangca e mao de obra ndo demandem

tanta sofisticagdo quanto aqueles em que se trabalha com pressées mais altas.



118

6 CONCLUSOES

No presente estudo, um sistema de refrigeragcdo em cascata com ejetor e energia solar
foi proposto em uma nova configuragéo. Além disso, a introducao de dois ejetores no sistema,
0 uso da energia solar como forma de acionamento, assim como, o uso de dois evaporadores
e a utilizacdo em supermercados para armazenar produtos congelados e condicionamento do

ar sdo outros diferenciais do sistema estudado.

Com isso, um modelo matematico foi elaborado e implementado no software EES
proporcionando a simulacao termodinamica (analises energética e exergética), econémica e
ambiental considerando que o sistema opera com 7.200 h/ano, trés fluidos refrigerantes
examinados no ciclo de alta temperatura, R141b, R600a e R1233zd(E), e no ciclo de baixa
temperatura, o R744 (CO.) foi o fluido selecionado. No circuito coletor solar, o coletor de tubos

evacuados foi selecionado e o gas natural foi utilizado no aquecedor.

Os resultados foram gerados para cada fluido refrigerante, no qual foram testados trés
fluxos solares, e a partir desses fluxos, trés areas do coletor de tubos evacuados, duas
temperaturas do gerador e duas temperaturas ambiente foram simuladas. Quanto a exergia
destruida, foi possivel concluir que a Tams Mais alta contribuiu para o aumento das
irreversibilidades e que o fluido refrigerante R600a apresentou os maiores valores de

destruigao de exergia.

Durante a simulagao, avaliou-se também como o SRCE se comporta quando a energia
solar ndo € utilizada, e observou-se que em combinagdes de altas temperaturas do gerador e
fluxo solar ha uma economia de combustivel significativa, podendo chegar a 67,1% de
economia para Gr= 700 W/m? e Aco.= 1.000 m? para o R1233zd(E).

A analise econbmica, ambiental e a otimizacao foram realizadas considerando um fluxo
solar de 600 W/m?2, considerando 9 horas de sol por dia na cidade de Belo Horizonte. Com
isso, percebeu-se através da analise ambiental, que a parcela indireta do TEWI concordou
com os resultados de coeficientes de desempenho obtidos em seg¢bes anteriores, confirmando
que o R1233zd(E) consome menos energia e emite menos CO» na atmosfera, seguido pelo
R600a que pode lancar até 1.593 ton.CO./ano em combinac¢des de operacao critica, no qual

tem-se Taus Mais alta e Teger Mais baixa.

Na analise econémica, o custo total anual, que € composto pelos custos ambientais e de
operacao foi avaliado e os resultados obtidos a partir da simulacéo, foram comparados com
os valores obtidos através da minimizagdo do custo total anual pelo método de otimizagéo

denominado Conjugate Direct Methods-
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Com isso, observou-se que os custos operacionais, ambientais e total foram mais
atrativos quando houve utilizagéo da energia solar, em relagdo a quando ela n&o ¢é utilizada.
Além disso, em temperaturas ambiente mais elevadas, notou-se também, que os custos totais
aumentaram significativamente, atingindo 122% de aumento para o R600a quando Tger=
95°C e Aco,= 500m?, e cerca de 117% para o R1233zd(E) nas mesmas condi¢cdes de

operagao.

Ao realizar a otimizagao do custo total anual em fungao de 12 variaveis, confirmou-se que
a Teer Cconvergiria para o maior valor da faixa testada, 125 °C, para ambos fluidos analisados,
fator esse que contribuiu para atingir o custo total anual minimo de US$113.175, que ocorreu
ao se operar com o R1233zd(E) na temperatura ambiente de 25°C. Tal valor foi 48,1% inferior
ao menor valor encontrado nas simulagdes iniciais, quando Tave= 25 °C e Teer=105°C. Nessa
mesma temperatura ambiente, o R600a obteve um custo total anual otimizado de US$
119.606, cerca de 5,7% maior do que quando o R1233zd(E) foi utilizado.

Outra variavel que contribuiu para redugéo dos custos, foi a area do coletor ter resultado
em valores acima de 2.500 m? na minimizagdo do custo, o que acarretou no aumento das
irreversibilidades associadas ao ciclo coletor solar. Com isso, observou-se um aumento da
exergia destruida nos componentes do sistema em relagdo aos resultados obtidos na

simulagao inicial e assim uma redugao dos valores do SCOP.

Enquanto isso, o COP obteve uma melhoria de até 60% para o R1233zd(E) na
otimizagao, atingindo o valor maximo de 0,44 para Tauwe= 25°C, enquanto o COP do R600a

atingiu o valor de 0,42 na mesma temperatura ambiente citada.

Para avaliar o comportamento da temperatura do gerador no sistema, foi fixada uma
temperatura ambiente como 25 °C e as temperaturas do gerador igual a 95°C e 105°C em
uma otimizagao utilizando o R1233zd(E), e concluiu-se que essa temperatura teve impacto
em diversos parametros estudados, como no custo total e TEWIinp que seguiu uma tendéncia
de alta com a reducdo da Teer. Contudo, com a redugao Teer, 0 COP também apresentou

tendéncia de queda, assim como a exergia destruida do sistema (ExD ) € a area do coletor

SRCE

que apresentaram o mesmo comportamento.

Apesar do custo total ter aumentado aproximadamente 20% na otimizacao, quando Tger=
95°C em relacdo a Teer= 125°C, a area coletora necessaria reduziu 25,4% nessa
comparacao. Dessa forma, sabendo que o custo total deste estudo nado incluiu as despesas
com aquisicdo e manutencdo dos componentes do sistema e, ainda, que ao operar com
menores temperaturas do gerador é possivel se trabalhar com menor pressdo da agua no

ciclo coletor, com até 61% de reducédo em relagcéo as simulagdes iniciais realizadas no EES,
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a utilizacdo da temperatura do gerador igual a 95°C é favoravel, principalmente quando
necessita-se trabalhar com pressdes mais baixas, e quando a disponibilidade de espago util
para implantagcdo dos coletores solares € limitada, assim, consequentemente, os custos de

aquisicao, especialmente dos coletores pode ser reduzido

Quando se prioriza o COP do sistema de refrigeracao e o impacto ambiental gerado pelo
sistema em termos de TEWInp, bem como os custos de operagao e ambiental, o ideal é operar

com a temperatura do gerador com valores mais elevados.

Conclui-se que ao combinar fatores econémicos, ambientais e desempenho do sistema,
o melhor fluido com baixo GWP avaliado para aplicagdo no sistema de refrigeragdo em

cascata com ejetores e energia solar foi o R1233zd(E).

6.1 Sugestdes para trabalhos futuros

Recomenda-se que em trabalhos futuros, novos fluidos refrigerantes sejam testados nos
ciclos de alta, média e baixa temperatura com o objetivo avaliar a viabilidade tanto econdémica,

quanto termodinamica e ambiental para aplicagido no tipo de sistema proposto.

Sugere-se também, a implantagdo de uma outra fonte de calor que ndo use gas natural
no ciclo coletor solar, como por exemplo uma bomba de calor e reavaliar os impactos

ambientais.

Além disso, avaliar os custos de aquisi¢do e manutencido dos componentes do sistema

€ uma abordagem importante do ponto de vista pratico.
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