UNIVERSIDADE DE CAXIAS DO SUL
AREA DO CONHECIMENTO DE CIENCIAS EXATAS E ENGENHARIAS

DEIWSON DA SILVA

APLICACAO DE UM SISTEMA DE REFRIGERACAO
POR ABSORCAO EM VEICULOS A DIESEL

CAXIAS DO SUL
2023



DEIWSON DA SILVA

APLICACAO DE UM SISTEMA DE REFRIGERACAO
POR ABSORCAO EM VEICULOS A DIESEL

Trabalho de Conclusdo de Curso apresentado
como requisito parcial para a conclusdo do curso
de Engenharia Mecénica na Universidade de
Caxias do Sul.

Area de Concentracio: Ciéncias Térmicas

Orientador: Prof. Dr. Giovani Dambros Telli

CAXIAS DO SUL
2023



DEIWSON DA SILVA

APLICACAO DE SISTEMA DE REFRIGERACAO
POR ABSORGCAO EM VEICULOS A DIESEL

BANCA EXAMINADORA:

Prof. Dr. Giovani Dambros Telli
Universidade de Caxias do Sul — UCS

Prof. Me. Sérgio Machado de Godoy

Universidade de Caxias do Sul - UCS

Me. William Galiotto
Universidade de Caxias do Sul — UCS

Trabalho de Conclusdo de Curso
apresentado como requisito parcial para
a conclusdo do curso de Engenharia
Mecanica na Universidade de Caxias do
Sul.

Area de Concentragio: Ciéncias
Térmicas

Aprovadoem__ /[



RESUMO

A queima de combustiveis fésseis movimentou a economia mundial desde a primeira
revolucdo industrial, o que levou a humanidade a atingir o seu auge tecnoldgico nos dias
atuais. Entretanto a exploracdo sem limites causa danos severos a natureza e a0 meio
ambiente. Hoje, grandes companhias e governos vem discutindo e investindo em
pesquisa e desenvolvimento de sistemas mais eficientes e econdémicos. Entre esses
sistemas a cogeracgdo é destaque por reutilizar energia residual do trabalho principal. O
presente trabalho apresenta um estudo para a utilizacdo de um sistema de refrigeracédo
por absorcdo de simples efeito e simples estagio, utilizando o par fluido 4gua-brometo
de litio em veiculo equipado com motor a diesel. A partir dos dados de entrada, foi
modelado no software EES o sistema completo com os balancos de massa e energia,
variando a temperatura de entrada no gerador entre 100 °C e 150 °C. Ao final foi obtido
as areas de troca térmica e dados de energia transferida para o trocador de calor,
absorvedor e gerador.

Palavras-chave: Refrigeracdo por absorcdo, Cogeracdo de energia, Motores diesel,
Modelagem termodindmica, Brometo de Litio, AVAC.



ABSTRACT

The burning of fossil fuels has driven the world economy since the first industrial revolution,
which has led humanity to reach its technological peak today. However, unlimited exploitation
causes severe damage to nature and the environment. Today, large companies and governments
have been discussing and investing in research and development of more efficient and
economical systems. Among these systems, cogeneration stands out for reusing residual energy
from the main work. The present work presents a study for the use of a single-effect, single-
stage absorption refrigeration system, using the water-lithium bromide fluid pair in a vehicle
equipped with a diesel engine. From the input data, the complete system with mass and energy
balances was modeled in the EES software, varying the generator input temperature between
100 °C and 150 °C. At the end, the thermal exchange areas and energy data transferred to the
heat exchanger, absorber and generator were obtained.

Keywords: Absorption refrigeration, Energy cogeneration, Diesel engines,
Thermodynamic modeling, lithium bromide, HVAC.
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1. INTRODUCAO

A busca por fontes alternativas de energia sustentaveis e eficientes é o slogan de
inimeras corporagfes e governos ao redor do mundo. A demanda energética necessaria para
sustentar as cadeias produtivas tem aumentado com o avango da tecnologia e eletrificacdo das
industrias e veiculos.

O petréleo ¢ a principal fonte de energia utilizada para a movimentagdo de veiculos
automotores através de seus derivados, € de amplo conhecimento publico que as reservas de
combustiveis fosseis devem-se extinguir em algumas décadas (Portal Petroleo e Energia, 2021).
Portanto, a busca por sistemas que reaproveitem a energia mostra-se plausivel.

Os sistemas de refrigeracdo possuem eficiéncia baixa, entre 30 e 40 % (Sonntag;
Borgnakke, 2018), devido as diversas perdas inerentes ao projeto. Os sistemas de refrigeracéo
por compressdo de vapor sdo amplamente utilizados pela disponibilidade da energia elétrica
para acionar o compressor, esse sendo a principal for¢ca motriz do sistema.

Em sistemas de refrigeracdo veiculares, o compressor é acionado por uma correia
ligada diretamente ao eixo do motor, de onde é extraida toda a poténcia de compressdo
necessaria para elevar a pressdo do fluido refrigerante (Martinelli Junior, 2008). A poténcia
necessaria para refrigerar os ambientes em carrocerias de énibus rodoviarios atuais atingem a
ordem de 60 kW, o que pode representar até 25% da poténcia convertida pelo motor (da Costa,
2018).

Os sistemas de refrigeracao por Absorc¢do diferem-se principalmente dos sistemas por
compressdo a vapor por utilizarem o calor como fonte de energia para realizar o aumento de
pressdo do fluido refrigerante, como por exemplo, utilizando caldeiras (refrigeragdo industrial)
e placas solares (residencial e comercial) (Dossat, 2004). Devido a elevada complexidade do
sistema de refrigeracdo por absorcdo e de seus componentes, torna-se desafiador aplica-lo em
veiculos automotores. Entretanto, do ponto de vista energético, torna o sistema
economicamente interessante pela disponibilidade de calor do escapamento onde percorrem 0s

produtos de combustéo a alta temperatura (Mathapati; Gupta; Dalimkar, 2014).
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1.1 JUSTIFICATIVA

Com a busca constante por eficiéncia e reaproveitamento de energia, o sistema de
refrigeracdo de absorcdo alimentado por cogeracdo torna-se adequado para 0os motores diesel,
que possui consideravel calor disponivel no escapamento. A energia total necessaria para
climatizar e em seguida manter a temperatura do ambiente onde estéo o0s passageiros resulta em
um consideravel aumento de consumo de combustivel, portanto, torna-se necessario analisar
alternativas ao sistema de refrigeracao por compresséo.

No presente trabalho sera estudado o método de captacdo de energia a partir do
escapamento de veiculos com motores diesel em um énibus rodoviario de duplo piso. A escolha
do modelo de veiculo para o desenvolvimento do trabalho, da-se pelas elevadas cargas térmicas

dos ambientes.

1.2 OBJETIVOS

Abaixo séo relacionados os objetivos gerais e especificos que foram desenvolvidos no
trabalho.

1.1.1 Objetivo Geral

Estudo de um sistema de refrigeracdo por absorcdo aplicado a um veiculo rodoviario

equipado com motor diesel.

1.1.2 Objetivos Especificos

e Caracterizar os sistemas de refrigeracdo por absor¢éo de simples efeito;

e Simular, com auxilio de ferramenta computacional, o desempenho de um
sistema de refrigeracao por absorcao;

e Realizar analise energética do sistema;

e Pré-dimensionar a area de troca térmica para o absorvedor, gerador e
recuperador de calor da solucdo para o sistema de refrigeracdo por absorgédo

adaptado a carga térmica de um dnibus rodoviario de duplo piso.
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2. REFERENCIAL TEORICO

No presente capitulo sdo apresentados conceitos tedricos que estao diretamente ligados
ao desenvolvimento desse trabalho e na aplicacdo de sistema de refrigeracdo em veiculos

automotores.

2.1 TERMODINAMICA E TRANSFERENCIA DE CALOR

Segundo Incropera (2013), disciplinas de termodindmica e transferéncia de calor sdo
complementares para a compreensdo dos processos térmicos em diversos sistemas de maquinas
térmicas, sistemas de refrigeracdo e de combustdo. Em termodinamica, estamos interessados na
quantidade de energia que € transferida para que seja realizado determinado trabalho. J& em
transferéncia de calor, estamos interessados em avaliar como e em que taxa essa energia €
transferida.

Termodindmica pode ser definida como a ciéncia que estuda energia e suas
transformacg0Oes (Cengel; Boles, 2013). A partir de suas leis, consegue-se avaliar diferentes
aspectos de transformacdes energéticas.

A transferéncia de calor é energia térmica em transito devido a uma diferenca de
temperatura no espaco (Incropera et al., 2013). O trénsito de energia acontece entre 0s
diferentes estados fisicos da matéria sempre que houver gradiente de temperatura. Existem 3

mecanismos de transferéncia de energia: conducao, conveccgéo e radiacéo

2.1.1 Conducao

A conducdo esta relacionada ao nivel molecular da transferéncia de calor, onde a
transferéncia ocorre devido a diferenca de potencial entre as moléculas, a energia sendo
transferida das particulas mais energéticas para as adjacentes menos energéticas (Incropera et
al., 2013).

Para Incropera (2013), temperaturas mais altas estdo associadas a energias moleculares
mais altas, assim pelo movimento aleatorio e acelerado das moléculas ocorrem colisdes onde
favorecem a transferéncia de energia. Em materiais solidos a transferéncia de calor se da sempre

por conducdo, pois as moléculas estdo relativamente fixas.
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Os processos de transferéncia de calor podem ser quantificados atraves de equacdes
de taxa apropriadas. A chamada lei de Fourier é utilizada para a calcular a quantidade de energia

que é transferida por unidade de tempo, sendo representada pela Equacao (1):
q' =k (1)

Onde ¢” é a taxa de transferéncia, k é a condutividade térmica (propriedade do
material), A7 é a diferenca de temperatura e L é a distancia entre os dois pontos com a diferenca

de temperatura anteriormente referida.
2.1.2 Conveccéo

Para Cengel (2013), a transferéncia de calor por convecgdo é complexa porque envolve
ao mesmo tempo movimento do fluido e conducdo de calor. O movimento do fluido é
necessario para aumentar a transferéncia de calor, pois é essencial que o fluido ja aquecido na
superficie quente seja rapidamente retirado, para uma nova porc¢do de fluido com temperatura
menor seja aquecido no mesmo local. Por essa movimentagéo, a taxa de transferéncia de calor
é mais elevada em comparacdo com a transferéncia de calor por conducdo. Portanto, quanto
maior a renovacao do fluido junto a face aquecida, maior a taxa de transferéncia de calor.

A taxa de transferéncia de calor por convecc¢éo esta expressa na Equacao (2):

Qconv = hAs(Ts — Tw) (2)

Onde, h é o coeficiente de transferéncia de calor, A, € a area de transferéncia de calor,
T, € atemperatura da superficie aquecida, e T, € a temperatura do fluido suficientemente longe

da superficie.
2.1.3 Radiacao

A radiacdo se propaga sob a forma de ondas eletromagnéticas. A frequéncia v e 0
comprimento de onda A das ondas eletromagnéticas no meio estdo relacionados pela 1= ¢/v,
onde c é a velocidade de propagacao nesse meio. Toda matéria emite continuamente radiagédo
térmica como resultado dos movimentos rotacionais e vibracionais de moléculas, &tomos e

elétrons da substancia (Cengel; Afshin, 2012).
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Para Cengel (2012) um corpo negro é definido como perfeito emissor e receptor de
radiacéo, pois absorve toda a radiacédo incidente independentemente do comprimento de onda
e da direcdo. A energia de radiacdo emitida por um corpo negro por unidade de tempo e por
unidade de superficie é chamada de poténcia emissiva do corpo negro E;, e é expressa por meio

da lei de Stefan-Boltzmann pela Equacéo (3):
Ey(T) = oT* (©)

Onde o = 5,670x 1078 W /m?.K* é a constante de Stefan-Boltzmann e T é a
temperatura absoluta da superficie em K.

A transferéncia de calor por radiagdo entre as superficies depende da orientacdo das
superficies entre si. Em uma andlise de radiacdo, esse efeito é representado pelo parametro

geométrico fator de forma (Cengel; Afshin, 2012).
2.1.4 Resisténcia Térmica

Conforme Incropera (2013), pode-se fazer uma analogia entre difusdes de calor e
cargas elétricas. Da mesma forma que a resisténcia elétrica esta associada a conducdo de
eletricidade, a resisténcia térmica esta associada a conducéo de calor.

A resisténcia térmica por conducdo em uma parede plana é mostrada na Equacéo (4).

L
Ricona = %A (4)

Onde L é a espessura da parede, k é a condutividade do material associado a parede, e
A € a area superficial.

A resisténcia térmica por conveccdo é representada pela Equacao (5).

1
Rt conv = hA (5)

Onde, h é o coeficiente de transferéncia de calor, e A refere-se a area onde ocorre essa

transferéncia. A resisténcia térmica para a radiacédo € definida pela Equacao (6)

1
R trad = hr_A (6)
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Onde h, é o coeficiente de transferéncia de calor por radiacéo.

2.2 PRIMEIRA LEI DA TERMODINAMICA

A Primeira Lei da Termodinamica (1° LT), também chamada Lei da Conservacéo de
Energia, determina que a energia ndo pode ser criada nem destruida, apenas mudar de forma
(Cengel; Boles, 2013). Séo necessarias para uma analise global da conservagdo de energia de
um sistema, a consideracao das energias cinéticas, potencial e interna. A Equacao (7) descreve

0 conceito geral da 1°LT.
2 2 2 2
AU = [ 6Q — [ 6W + [ 6EC + [ SEP 7

Onde E representa a energia do sistema, U é a energia interna, EC a energia cinética e
EP a energia potencial gravitacional.

Para Cengel (2013) em sistemas fechados a quantidade total de energia permanece a
mesma, sendo possivel sua transferéncia de um corpo para outro ou conversao de uma forma
para outra. Em sistemas fechados, a ordem de grandeza das energias cinética e potencial
gravitacional sdo muito pequenas, podendo ser desprezadas neste tipo de analise. A 1° Lei da
Termodindmica para sistemas em regime permanente € comumente expressada conforme

Equacéo (8):
2 2
AU = [76Q — [, W (8)

Onde AU representa a variacdo da energia interna do sistema, Q é o calor transferido

para o sistema e W o trabalho total realizado.

2.3 SEGUNDA LEI DA TERMODINAMICA

Segundo Cengel (2013) a Segunda Lei da Termodinamica (2° LT) é um dos principios
fundamentais da fisica e da engenharia, estabelece a direcdo e a qualidade das transformacdes
energéticas em um sistema termodinamico. Ela afirma que néo é possivel construir um sistema

que realize uma transformacao de calor em trabalho com eficiéncia energética igual a 100%.
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A 2° Lei da Termodinamica é baseada no conceito de entropia, que é a medida da
desordem ou da falta de energia Gtil de um sistema. Essa entropia sempre aumenta em um
sistema fechado, ou seja, um sistema que ndo troca energia com o ambiente externo. 1sso
significa que a quantidade de energia disponivel para o trabalho util diminui ao longo do tempo,
0 que leva a uma reducdo da eficiéncia energética do sistema (Callen H.B., 1985).

O enunciado de Kelvin-Planck da 2° Lei da Termodindmica afirma que nenhuma
maquina térmica, operando em um ciclo termodinamico, pode converter toda a quantidade de
calor recebido em trabalho. O enunciado de Clausius da segunda lei declara que nenhum
aparelho pode transferir calor de um corpo mais frio para um mais quente sem receber
trabalho.(Cengel; Boles, 2013).

2.4 CICLO DE REFRIGERACAO

A refrigeracdo € definida como o ramo da ciéncia que trata do processo de reducgdo e
manutencdo da temperatura de um espago ou material abaixo da temperatura ambiente (Dossat,
1961).

Os sistemas de refrigeracdo que operam conforme o Ciclo de Carnot, sendo um ciclo
totalmente reversivel, inverte-se também as direcGes das interacbes de calor e trabalho,
conforme representado na Figura 1. O resultado é um ciclo que opera na direcdo anti-horéria
em um diagrama T-s, 0 qual € chamado de refrigerador de Carnot ou bomba de calor de Carnot
(Cengel; Boles, 2013). A eficiéncia térmica maxima de todas as maquinas térmicas reversiveis
operando entre os reservatdrios de baixa temperatura representado por T, e de alta temperatura

representado por T}, € dada pela Equacéo (9) (Cengel; Boles, 2013).

Nerev = 1-= (9)
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Figura 1 — Ciclo de Carnot reverso

“¥Y

Fonte: Cengel; Boles, (2013).
25 CICLODE REFRIGERA(;AO POR COMPRESSAO DE VAPOR

O ciclo de refrigeracdo por compressdo de vapor é o mais utilizado nas mais diversas
aplicacdes. Em um ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor ideal, o refrigerante entra no
compressor como vapor saturado e € resfriado até o estado liquido saturado no condensador.
Em seguida, ele é expandido até a pressdo do evaporador e vaporizado até absorver calor do
espagco refrigerado (Cengel; Boles, 2013).

Para Stoecker (2018), com modifica¢des no ciclo de Carnot obteve-se o denominado

ciclo padréo de compresséao a vapor (CPCV), este representado pelo esquema da Figura 2.
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Figura 2 — Ciclo padrdo de compresséo a vapor (CPCV).

T T T T T T T T

p [kPa]

h [kJ/kg]

Fonte: Stoeker; Jabardo (2018).

O referido ciclo compreende nos seguintes processos:
e 1-2: compressao isoentropica até a pressao de condensacao;
e 2-3: reducdo da temperatura do vapor seguida de condensacdo até liquido
saturado a pressdo constante;
e 3-4: expansdo isoentalpica até a pressdo de evaporacdo no dispositivo de
expansao;
e 4-1: evaporagdo a pressao constante até o estado de vapor saturado.

A completa determinacdo dos estados representativos do CPCV pode permitir aos
engenheiros de refrigeracdo uma avaliagdo razoavelmente precisa da vazao de refrigerante e da
vazdo volumétrica deslocada pelo compressor. Além de propiciar uma estimativa adequada de
pressdes e temperaturas. A poténcia real de compressdo pode também ser razoavelmente
estimada se a eficiéncia do compressor, que nas aplicacbes varia entre 75% e 80%, for
corretamente estimada. A tendéncia na atualidade é incrementar os niveis de eficiéncia visando

a reducao do consumo energetico (Stoecker; Jabardo, 2018).
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2.6 CICLO DE REFRIGERACAO POR ABSORCAO

O ciclo de refrigeragdo por absorcdo € um sistema termodinamico que permite a
retirada de calor utilizando o calor como fonte de energia como pode ser visto na Figura 3. Este
ciclo foi desenvolvido pela primeira vez no final do século XIX e € uma alternativa ao ciclo de
refrigeracdo por compressdo de vapor, que utiliza um compressor mecanico e um fluido

refrigerante para retirar calor (Stoecker; Jones, 1985).

Figura 3 — Semelhancas entre sistemas de refrigeracdo por absorcdo e compressao de vapor.
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Fonte: Adaptado de ASHRAE Refrigeration (2018).

Segundo Stoeker (1985) o ciclo de refrigeracdo por absor¢do é composto por quatro
etapas principais: absorg¢do, aquecimento, expansdo e resfriamento (Figura 4). Na primeira
etapa, o refrigerante gasoso € absorvido pelo liquido absorvente formando uma mistura liquida.
Na segunda etapa, a mistura liquida rica em refrigerante, € bombeada até um gerador onde é
aquecida, geralmente através de uma fonte externa de calor, como vapor ou gas quente. Na
terceira etapa, a mistura liquida é liberada em um recipiente de baixa pressdo, onde o
refrigerante gasoso é evaporado, gerando um efeito de refrigeracdo. Finalmente, na quarta
etapa, o refrigerante gasoso € resfriado, geralmente por meio de um trocador de calor e retorna

a primeira etapa para reiniciar o ciclo.
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Figura 4 — Ciclo basico de refrigeracéo por absorcéo.
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Fonte: Stoeker, Jabardo (1985).

2.6.1 Solucdes Refrigerantes

Segundo a ASHRAE (2017) os ciclos de absor¢éo requerem pelo menos dois fluidos
de trabalho: um absorvente e um fluido refrigerante, as quais sofrem mudanca de fase em pontos
diferentes do sistema. Dada essa restricdo, muitas combinacdes ndo sdo possiveis. O primeiro
resultado de invocar as restricdes de mudanca de fase é que os varios fluxos de calor assumem
identidades conhecidas. As mudancas de fase do refrigerante ocorrem em um evaporador e um
condensador, e as mudancas de fase do absorvente no absorvedor e gerador.

Sdo desejaveis caracteristicas especificas para os fluidos de trabalho, entre as mais
importantes estdo a alta solubilidade a baixa temperatura (absorvedor) permitindo bombear a
solucéo forte para o gerador, e a baixa solubilidade a alta temperatura (gerador), onde facilita a
dissociacdo entre o fluido e o absorvente permitindo enviar para o condensador o refrigerante
com a maior pureza possivel (K. E. Herold; R. Radermacher; S. A. Klein, 2016).

Entre outras caracteristicas estdo auséncia de fase solida, alta volatilidade relativa,
pressOes operacionais moderadas, estabilidade quimica, baixa viscosidade, baixa tenséo

superficial, difusividade térmica e de massa, alto calor latente e ambientalmente correto. Porém,
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nenhum par refrigerante-absorvente atende todos os requisitos (ASHRAE, 2017). Os principais
pares de fluidos estéo representados na Tabela 1.

Tabela 1 — Dados de entrada para a simulacéo.
Refrigerante Absorventes
H20 Sais

LiBr
LiClO3
CaCl2
ZnCI2
ZnBr
Bases
Hidroxidos Alcalinos
Acidos
H2504
H3PO4

NH3 H20
Fonte: Adaptado de ASHRAE Fundamentals (2017).

Conforme a ASHRAE (2017) o par 4gua-brometo de litio (LiBr), tendo este segundo
como absorvedor, oferece seguranga ambiental, taxa de volatilidade, afinidade, estabilidade e
calor latente adequados. No entanto, se solidifica a 0°C, o que limita sua temperatura de
aplicacdo e o LiBr se cristaliza em concentracdes moderadas. A concentracdao do par fluido-

absorvente é determinada pela Equacéo (10)

MRefr
=— 10
§ = ane (10)
Onde ¢ € a concentracdo do fluido refrigerante, mg,r,- € a massa de fluido refrigerante,

e my,s a massa do absorvedor.
2.6.2 Geradores

Os geradores tém como funcéo elevar de temperatura da solucdo forte proveniente do
absorvedor por meio da introdugdo de uma fonte de calor. Essa condi¢do térmica tem como
papel para promover a separacdo eficiente do refrigerante da solucdo absorvente a alta

temperatura. Essa separacdo é necessaria para enviar ao condensador o refrigerante com a



24

minima quantidade de absorvente. A mistura rica em absorvente é denominada solucéo fraca,
a qual é direcionada ao absorvedor (K. E. Herold; R. Radermacher; S. A. Klein, 2016).

Os geradores do tipo acionados por gases de exaustdo geralmente sdo acionados com
gases quentes entre as temperaturas de 250 °C e 500 °C. Podem ser tubos horizontais imersos
na solucéo refrigerante, ou arranjos de tubos verticais de ebuli¢cdo dentro dos quais a solucdo
aquece, uma camara superior contém o separador de liquido/vapor. A solugdo entra por baixo
e o fluxo da solugéo ocorre por conveccao natural. Os tubos podem ser aletados na extremidade
fria do fluxo de gas para manter um fluxo de calor quase constante em todo o trocador de calor
(ASHRAE, 2018).

2.6.3 Absorvedores

Os absorvedores sdo feixes de tubos sobre os quais uma solucdo rica absorvente é
borrifada ou gotejada na presenca de vapor refrigerante. O vapor do refrigerante é absorvido
pela solucdo absorvente, em um processo exotérmico, liberando calor de diluicdo e calor de
condensacdo. Este calor é removido pela agua de resfriamento que flui através dos tubos. A

solucdo pobre absorvente deixa o fundo do feixe de tubos absorvedores (ASHRAE, 2018).

2.6.4 Trocador de recuperacéo de calor da solucéo

Os trocadores de recuperacdo de calor da solugdo tém por fungcdo maximizar a
recuperacdo de calor da solugéo forte, contribuindo para a eficiéncia global do ciclo. Essa etapa
do processo é crucial para otimizar a transferéncia de energia térmica entre os fluidos,
minimizando as perdas e aprimorando o desempenho do sistema como um todo.

Os trocadores de recuperacdo de calor da solugdo, também conhecidos como
economizadores, sdo tipicamente casco e tubo ou trocadores de calor de placas. Eles transferem
calor entre fluxos de solugdo absorvente quentes e frios, reaproveitando assim a energia

(ASHRAE, 2018). A posicao do trocador de solucéo esta representada na Figura 5.
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Figura 5 — Ciclo de refrigeracéo por absor¢do com recuperador de calor de solucéo.
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Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher, Klein (2016).

2.7 COEFICIENTE DE PERFORMANCE

Segundo Stoeker (2018), o coeficiente de performance (COP) de ciclos
termodindmicos € tipicamente determinado pela propor¢cdo entre a energia Util, que é o
proposito do ciclo, e a energia que precisa ser investida para alcancar o efeito desejado. Em
sistemas de refrigeracdo o trabalho liquido representa a quantidade a ser investida. O COP em
sistemas de refrigeracdo ideal é determinado a partir das temperaturas do sistema representado

pela Equagdo (11).
_ %
cop =2 (11)

Onde Qg, é a capacidade de refrigeracdo e W é a energia fornecida para o sistema.

O COP para os sistemas de absor¢do € comumente calculado pela razéo entre a energia
absorvida no evaporador pela energia absorvida pelo gerador (ASHRAE, 2017). A Equacéo
(12) que representa essa avaliagdo do COP.

COP,p, = 222 (12)

QGer
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Onde Qg,, € o calor retirado do ambiente pelo evaporador e Qg,, € 0 calor recebido

pelo gerador.

3. METODOLOGIA

No presente capitulo serdo apresentados as consideracdes, EquacOes e hipdteses
utilizadas para o desenvolvimento do trabalho e consequente modelamento do sistema de
refrigeracdo por absorcao para aplicagdo em carroceria de énibus rodoviario.

Na Figura 6 é apresentado o fluxograma que demonstra as etapas de desenvolvimento
do trabalho.

Figura 6 — Fluxograma das etapas desenvolvidas.
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Fonte: O Autor (2023).
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3.1 ENERGIA DISPONIVEL

Para a realizacdo da anélise, a fonte de energia adotada consistiu no aproveitamento
do fluxo de gases provenientes do escapamento de um motor de combustdo interna com o
deslocamento volumétrico de 12,8 dm3 e poténcia de 324 kW. Este motor descarrega 0s
produtos de combustdo a uma taxa de 0.50 kg/s (J B Heywood, 1988), com temperaturas
variando entre 250 °C e 280 °C (Scania, 2022). Entretanto, a faixa de temperatura de entrada
adotada na andlise foi entre 100 °C e 150 °C. essa escolha baseou-se na orientacdo aa ASHRAE
(2018), a qual aponta que temperaturas superiores a esta faixa podem propiciar a formacéo de

cristalizagbes no brometo de litio.

3.2 DETERMINACAO DAS CARGAS TERMICAS

A carga térmica estabelecida pelos fabricantes de carrocerias de 6nibus rodoviarios
com duplo piso é 60 kW (Valeo Thermal Bus, 2022). A disposicao sugerida dos componentes
de um sistema de refrigeracdo por absorgdo esta representada na Figura 7.

Figura 7 — Disposi¢do dos componentes do sistema de refrigeracdo por compressdo vapor em
onibus rodoviario.
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Fonte: Adaptado de Manual do Proprietéario Valeo (2022).

O compressor foi substituido por um gerador que ira captar a energia proveniente dos

produtos de combustdo. O absorvedor fica disposto abaixo do condensador e o recuperador de
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calor da solugéo entre o gerador e o absorvedor. O condensador e os evaporadores ndo foram
alterados de posicao. Essa configuracdo busca melhorar a gestdo térmica, encurtando linhas de

tubulacéo, e otimizando o espaco disponivel na traseira da carroceria.

3.3 CONSIDERACOES NO MODELAMENTO

Para o dimensionamento foram adotados pardmetros e hipoGteses encontradas nas

referéncias bibliograficas e listadas na Tabela 2.

Tabela 2 — Dados de entrada para a simulagéo.

Item considerado Valor | Unidade Fonte
Carga térmica a ser retirada do ambiente 60 kw Valeo Thermal Bus, 2022
Vazéo méssica de solugéo forte 0,2 kals ASHRAE, 2018
Vazdo maéssica dos gases de combustdo 0,5 kals J B Heywood, 1988
Vazdo massica de ar no condensador 4 kals Valeo Thermal Bus, 2022
Vazao méssica de ar no absorvedor 4 kals Valeo Thermal Bus, 2022
Vazao maéssica de ar no evaporador 4 kals Valeo Thermal Bus, 2022
Temperatura de entrada do ar no absorvedor 32 °C -
Temperatura de entrada no evaporador 25 °C -
Eficacia Trocador de calor 80 % Herold, Radermacher, Klein, 2016

Fonte: O Autor (2023).

O valor de 0,2 kg/s de vazdo da solugdo forte estd acima dos valores recomendados
pela ASHRAE (2018), a fim de manter a solugdo estavel a altas temperaturas. O valor
recomendado de 0,125 kg/s torna-se instavel em temperaturas acima de 130 °C.

Essas informacbes serviram como base para o desenvolvimento da simulagdo,

garantindo a consisténcia e a validacao dos resultados obtidos apresentados no Capitulo 4.

3.4 MODELAMENTO TERMODINAMICO DOS COMPONENTES

Os componentes foram modelados no software Engineering Equation Solver (EES)
para realizar a analise do desempenho do sistema em condicéo de uso em regime permanente.
O par fluido refrigerante-absorvente utilizado na anélise foi agua-LiBr por atender a maioria

dos pré-requisitos citados na sec¢do 2.7.1 do presente trabalho.
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3.4.1 Balancgos de Massa e Energia
Para a andlise individual dos componentes foram definidos os volumes de controle e

numerados os pontos de entrada e saida dos mesmos, conforme a Figura 8. Os estados

termodinamicos do fluido refrigerante e suas consideracdes estdo descritas na Tabela 3 (K. E.

Herold; R. Radermacher; S. A. Klein, 2016).

Tabela 3 — Estado termodinamico da simulacao

Ponto Estado Notas
1 Solucao de liquido Titulo assumido do vapor x=0
saturado
5 Solucdo de liquido pré- | Estado calculado a partir do modelo de bomba
aquecido isentropica
3 Solucdo de liquido pré- | Estado calculado a partir do modelo de trocador de
aquecido calor de solucgéo
4 Solucao de liquido Titulo assumido do vapor x=0
saturado
5 Solucdo de liquido sub- | Estado calculado a partir do modelo de trocador de
resfriado calor de solucgéo
Se o trocador de calor de solucéo a eficacia € definido
6 Saturacdo liquido vapor | como superior a cerca de 80%, estado 6 sera liquido
sub-resfriado
7 Vapor superaquecido Assume-se que tenha teor zero de absorvente
8 Agua liquida saturada Titulo assumido do vapor x=0
9 Saturacdo liquido vapor
10 | Vapor de agua saturada | Titulo assumido do vapor x=1

Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher

, Klein (2016).
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Figura 8 — VVolumes de controle do ciclo de simples efeito &gua-LiBr
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Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher, Klein (2016).
3.4.1.1 Bomba

Aplicando a lei de conservacdo de massa para o volume de controle envolvendo a
bomba obtém-se a Equacdo 13. Na Equacdo 14 estd aplicada a conservacdo de massa de

refrigerante:

mrefrl = mrefrz (13)

grefrl = grefrz (14)

Onde Myefr1, € Myepr, S0 as massas do fluido refrigerante de nos pontos 1 e 2
respectivamente, € &1 € $reprp SA0 as concentragOes de LiBr que compdem as misturas do

fluido refrigerante nos mesmos referidos pontos.
A conservacgdo de energia aplicada ao volume de controle envolvendo a bomba esta

apresentada na Equacéo 15.

WBomba = mrefrl,z ’ (hrefr 2= hrefr 1) (15)



31

Oonde Wpz,mpq € @ poténcia mecanica fornecida pela bomba para aumentar a pressao

do fluido, .. f1 , € @ Massa da solucdo rica em refrigerante que € movimentado pela bomba.

hyefr1 € hrerro SGO as entalpias respectivamente na entrada e na saida da bomba.
3.4.1.2 Recuperador de Calor

Aplicando a lei de conservacdo de massa para o volume de controle envolvendo o
recuperador de calor obtém-se as Equacgdes 16 e 18. Nas Equacbes 17 e 19 esta aplicada a

conservacao de massa de refrigerante.

mrefr4 = mrefrs (16)
frefm = frefrs (7)
mrefrz = mrefr3 (18)
frefrz = frefr3 (19)

Onde 1,2, Myefrs, Myefra © Mrerrs S0 0S fluxos de massa de refrigerante que
circulam nos pontos 2, 3, 4 e 5 respectivamente, € &.orra, Erefras Srefra € Sreprs SA0 aS
concentracdes dos fluidos que passam nos mesmos pontos. Entre os pontos 2 e 3 circula a
composigdo de menor concentragdo de LiBr essa denominada mistura forte. Entre os pontos 4
e 5 circula a combinagdo de maior concentracdo chamada de mistura fraca.

A conservacdo de energia aplicada ao volume de controle envolvendo o recuperador
de calor, ja simplificando os fluxos de massa com mesmo mddulo, esta apresentada na Equacéo
20:

mrefr2,3 ) (hrefrz - hrefr 3) = Threfr4,5 ) (hrefr4 - hrefr 5) (20)

Onde 1,.¢ £y 3 € Tye rra 5 € @ Massa de refrigerante que circula no recuperador de calor
nos pontos 2, 3, 4 e 5, respectivamente. Os itens hyerrz, Nyeprss Rrefra © Mpeprs S30

respectivamente as entalpias nos mesmos pontos do recuperador.
3.4.1.3 Gerador

A conservagdo de massa aplicada ao volume de controle envolvendo o gerador esta

apresentada na Equac0es 21 e 22.
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mrefr3 = mrefr4 + mrefr7 (21)

frefr3 = frefrtl + Erefr7 (22)

Oonde 1y fr3, Myefra € Myepry SG0 as vazOes massicas de solugéo forte (3), fraca (4)
e refrigerante (7), respectivamente, € & rr3 € &e 4 S0 as concentracdes de LiBr que compdem

as misturas do fluido refrigerante nos pontos 3 e 4, sendo a concentrac¢do do ponto 7 considerado
como agua sem mistura do absorvedor.
A conservacdo de energia aplicada ao volume de controle envolvendo o gerador esta

apresentada na Equacéo 23:

Qger = mrefr4 ’ hrefr4 + mrefr7 ) hrefr7 - mrefr3 ) hrefr3 (23)

Onde Q'ger e o calor absorvido pelo gerador, ¢ fr4, Myefry € Myepr3 SA0 aS Vazoes
massicas de solucdo e refrigerante que escoa nos pontos 4, 7 e 3 respectivamente. hyefrq, Arepry

e h.rr3 30 as entalpias nos mesmos referidos pontos.

3.4.1.4 Valvula de expansdo da solucédo

Aplicando a lei de conservacdo de massa para o volume de controle envolvendo a
valvula de expansdo da solucdo obtém-se a Equacdo 24. Na Equacdo 25 estd aplicada a

conservacao de massa de refrigerante:

mrefrs = mrefr6 (24)

frefrs = frefr6 (25)

Onde my¢fys5, € Tyepre S0 as massas do fluido refrigerante de nos pontos 5 e 6
respectivamente, € &,qrrs € Erepre SA0 as concentragoes de LiBr que compdem as misturas do

fluido refrigerante nos mesmos referidos pontos.
A conservagdo de energia aplicada ao volume de controle envolvendo a valvula de

expansdo da solucéo esta apresentada na Equacao 26.

hrefr 5 = hrefr 6 (26)
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Onde h,..frs € hyefre SA0 as entalpias respectivamente na entrada e na saida da valvula

de expanséo da solugéo.
3.4.1.5 Condensador

Aplicando a lei de conservacdo de massa para o volume de controle envolvendo o
condensador obtém-se a Equacdo 27. Na Equacao 28 esté aplicada a conservacao de massa de
refrigerante

Myefr7 = Myefrg (27)

Mar entr = Mar sai (28)

Onde 7,.¢fr7 € Tyerrg SG0 as Massas do fluido refrigerante de nos pontos 7 e 8

respectivamente, Mg, ener € My sqi SA0 respectivamente as massas de ar de entrada e saida que
circulam pelo condensador.
A conservacao de energia aplicada ao volume de controle envolvendo o condensador

esta apresentada na Equacéo 29.

Qcond = mrefr7,8 ) (hrefr7 - hreer) (29)

Oonde Q.,,,4 é 0 calor trocado pelo condensador entre o ar e o refrigerante, Myefrrg €
a massa de refrigerante que flui no condensador, 1, cong € @ Massa de ar que escoa no
condensador para efetuas a troca de energia, h.rr; € hyofrg SA0 respectivamente as entalpias

de entrada e saida do refrigerante no condensador.
3.4.1.6 Valvula de expansdo de refrigerante

Aplicando a lei de conservacdo de massa para o volume de controle envolvendo a
valvula de expansédo do refrigerante obtém-se a Equacdo 30. Na Equacdo 31 esté aplicada a

conservacdo de massa de refrigerante.

mrefrs = mrefr9 (30)

greer = grefr?) (31)
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Onde Myefrg, € Myeprg SA0 as massas do fluido refrigerante de nos pontos 8 e 9
respectivamente, € &,qrrg € $repro SA0 as concentragdes de LiBr que compdem as misturas do
fluido refrigerante nos mesmos referidos pontos.

A conservacdo de energia aplicada ao volume de controle envolvendo a vélvula de

expansdo do refrigerante esta apresentada na Equacéo 32.

hrefr8 = hrefr9 (32)

Onde h,..frg € hrefro SA0 as entalpias respectivamente na entrada e na saida da valvula

de expanséo do refrigerante.
3.4.1.7 Evaporador

O conjunto de cinco evaporadores, conforme mostrados na Figura 7, foi tratado como
um dnico volume de controle na Figura 8. Essa abordagem foi adotada considerando que a
capacidade total de refrigeracdo requerida na carroceria é conhecida e pode variar de acordo
com a circulacdo de pessoas entre os 3 ambientes — piso superior, piso inferior e cabine do
motorista. Essa simplificacdo permite uma andlise eficiente e abrangente do desempenho do
sistema de refrigeracdo em diferentes condicdes de ocupacdo e distribuicdo térmica na
carroceria do onibus.

Aplicando a lei de conservacdo de massa para o volume de controle envolvendo 0s

evaporadores obtém-se a Equacéo 33.
mrefr9 = mrefrlO (33)
Onde my.¢frg € Tiyepro SA0 @s massas do fluido refrigerante de nos pontos 9 e 10
respectivamente.

A conservacdo de energia aplicada ao volume de controle envolvendo os evaporadores

esta apresentada na Equagéo 34.

Qevap = mrefr 9,10 ' (hrefrlo - hrefr9) (34)
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Onde Qevap e o calor absorvido pelo evaporador no ambiente, 1,.f, ¢ 19 € @ Massa de
refrigerante que escoa no evaporador, hy.fr19 € hyefro SA0 respectivamente as entalpias de

saida e entrada do refrigerante do evaporador.
3.4.1.8 Absorvedor

Aplicando a lei de conservacdo de massa para o volume de controle envolvendo o
absorvedor obtém-se a Equacdo 35. Na Equacdo 36 esté aplicada a conservacdo de massa de

refrigerante.

mrefrl = mrefrlo + mrefr6 (35)

frefrl = frefrlo + Erefr6 (36)

Onde Myefr1, Myefrio € Myesre S0 as Massas do fluido refrigerante que escoa nos
pontos 1, 10 e 6 respectivamente, € &..rr1€ &rerre SA0 as concentragdes de LiBr que compdem

as misturas do fluido refrigerante nos pontos 1 e 6.
A conservagdo de energia aplicada ao volume de controle envolvendo o absorvedor

esta apresentada na Equacédo 37.

Qabs = mrefr 10’ hrefr 10+ mrefr 6" hrefr 6 — mrefr 1° hrefr 1 (37)
3.5 DIMENSIONAMENTO DOS TROCADORES DE CALOR

Para o dimensionamento dos trocadores de calor, a serpentina de troca térmica foi
incorporada ao volume de controle, a fim de representar a entrada e saida do ar, conforme
ilustrado nas Figuras 9, 10 e 11 para o gerador, absorvedor e recuperador de calor

respectivamente.
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Figura 9 — Volume de controle do gerador, adicionado trocador de calor para os gases de
combustao.
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Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher e Klein (2016).

Figura 10 — Volume de controle do absorvedor, adicionado serpentina para troca de calor com
0 ar externo

ABSORVEDOR

S|

Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher e Klein (2016).
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Figura 11 — Volume de controle do recuperador de calor.

Recuperador de calor de
solucao

Fonte: Adaptado de Herold, Radermacher e Klein (2016).

A Equacbes 38, 39 e 40 que determinam a Condutancia Térmica (UA) para o gerador,
absorvedor e recuperador de calor respectivamente. O valor obtido de UA foi empregado no

dimensionamento da area de troca dos trocadores de calor do gerador, absorvedor e recuperador

de calor.
_ Qger ] (T11— To)
UAGer - (Ty1— Ta)—(Tio— T5) In (T12—Ty) (38)
_ QAabs . (Te— T14)
UAAbS - (T6— T14)—(T1_ Ty3) ln (Tl_ T13) (39)
_ QRec.calor . (T4—T3)
UAgec.cator = (Ty— T3)—(Ts— Ty) In (Ts—Tz) “o

Onde T é a temperatura de entrada e saida dos pontos identificados no termo subscrito
de cada item, o Q €é a energia de entrada no gerador, saida no absorvedor e de troca térmica
entre a solugéo forte e fraca no caso do recuperador de calor de solucgéo.

No recuperador de calor da solugdo, a solugdo forte, caracterizada por maior
concentracdo de refrigerante (dgua) e menor de absorvente (LiBr), flui entre os pontos 2 e 3.
Simultaneamente, a solu¢édo fraca, com concentracdo menor de refrigerante e mais elevada de
absorvente escoa entre os pontos 4 e 5. As soluces forte e fraca ndo se misturam no recuperador

de calor da solugéo.
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3.5.1 Determinacéo da Area de troca térmica

Para a determinagdo da &rea de troca térmica foi adotado a Equacéo 41.

A= (41)

Onde A é a area a ser determinada, UA é a Condutancia térmica determinado pelas
Equacdes 38, 39 e 40, e U é o Coeficiente Global de Transferéncia de Calor. O valor de U foi
adotado contante nos dimensionamentos, com o objetivo de obter uma relagdo semelhante para
0s equipamentos analisados.

Os critérios adotados foram o minimo para a interface 4gua-agua e 0 maximo para a
interface agua-ar em tubos aletados, ambos com o valor de U = 0,85 kW/m2. K, conforme
Tabela 4 (Cengel; Afshin, 2012). Essa escolha visa proporcionar uma abordagem padronizada
e consistente para os dimensionamentos, facilitando a analise comparativa dos diferentes

componentes do sistema.

Tabela 4 — VValores de U em trocadores de calor.

Tipo de trocador de calor U, Wim2, K
Agua-agua 850-1.700
Agua-6leo 100-350
Agua-gasolina ou querosene 300-1.000
Aquecedores de agua de alimentagédo 1.000-8.500
Vapor-6leo combustivel leve 200-400
Vapor-6leo combustivel pesado 50-200
Condensador de vapor 1.000-6.000
Condensador de freon (resfriado a 4gua) 300-1.000
Condensador de amdnia (resfriado a agua) 800-1.400
Condensadores de alcool (resfriado a 4gua) 250-700
Géas-gas 10-40
Agua-ar em tubos aletados (4gua nos tubos) 400-850
Vapor-ar em tubos aletados (vapor tubos) 400-4.000

Fonte: Adaptado de Cengel, Ghajar (2012).
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4., RESULTADOS E DISCUSSAO

Foi elaborado a simulacéo do sistema de refrigeracdo por absor¢do no software EES
pela funcédo tabela paramétrica com a opgdo Update Guesses ativado, variando a temperatura
dos gases de combustdo entre 100 °C e 150 °C, pois acima dessa temperatura o fluido
refrigerante tende a cristalizag&o. A analise dos resultados foi feita levando-se em conta as areas
de troca térmica dos componentes gerador, absorvedor e trocador de calor e a avaliagdo do COP
do sistema em funcéo da variagdo da temperatura de entrada no gerador.

Foram avaliados o erro relativo para o balanco de massa do sistema e para o balanco
de energia para validacdo dos resultados (Figura 12). Os maiores desvios sdo apresentados na
Tabela 5. Nota-se que os erros apresentados foram muito baixos, significando que o modelo

numérico convergiu de forma adequada em relacdo ao balango de massa e balanco de energia.

Tabela 5 — Maiores erros relativo.

Item Temperatura Erro
Escapamento | relativo Max
Balanco de 124 1,36E-20
massa
Balanco de 116 -1,56E-17
Energia

Fonte: O Autor (2023).

A avaliagdo do sistema foi conduzida considerando a variagdo da temperatura dos
gases de combustdo na entrada do gerador. Essa variacdo impacta diretamente no desempenho
do absorvedor e do trocador de calor, resultando em alteracfes no valor da diferenca de
temperatura média logaritmica (DTML), e consequentemente na area de troca térmica dos

equipamentos analisados.
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Figura 12 — Erros relativos apresentados na simulacao.
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Destacam-se no grafico do balango de energia da Figura 12, dois pontos de maior
desvio localizados em 116 °C, 132 °C e 146 °C. Nestes pontos especificos, observou-se um
impacto significativo nos célculos das areas de troca térmica do gerador e absorvedor,

analisados com maiores detalhes nos itens 4.2 e 4.3 do presente trabalho.

41 CONCENTRACAO DO FLUIDO

Observa-se um aumento da concentracdo de brometo de litio na mistura do fluido
refrigerante, necessaria para manter a solucdo estavel em altas temperaturas (Figura 13)
corroborando com a recomendacdo da ASHRAE (2017). A concentracdo de brometo de litio
variou entre 0,53 para 100 °C e 0,69 aos 150 °C no trecho onde escoa a solucdo forte. Na regido
onde circula a solucdo fraca, a concentragéo de absorvente variou entre 0,60 e 0,80 nas mesmas

temperaturas.
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Figura 13 — Variacdo de concentracdo do fluido e energia requerida pela bomba de solucdo
em funcdo da variacdo da temperatura.
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Fonte: O Autor (2023).

Entretanto, destaca-se que a energia necessaria na bomba de solu¢éo diminuiu a partir
dos 115 °C, atribuindo o resultado devido & reducdo da viscosidade do fluido em altas
temperaturas. A queda de energia para realizar a circulacdo do fluido refrigerante é condizente
com os dados obtidos por Herold, Radermacher e Klein (2016). A energia requerida minima
necessaria foi de 0,61 kW em 150 °C e um méximo de 0,64 kW a 115 °C. Sendo essa diferenca

irrelevante do ponto de vista préatico.

4.2 GERADOR

Os gases de exaustdo do motor estdo representados pelo ponto 11 do esquema no canto

superior esquerdo da Figura 14 e sua temperatura varia de 100 °C a 150 °C. Devido a simulagéo
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do modelo ser dinamica, as variagdes de temperatura no ponto 11 tem efeitos nos demais
componentes do sistema. O ponto 3 representa a entrada da solucdo forte, proveniente do
recuperador de calor da solucdo. O ponto 4 € a saida da solucdo fraca aquecida no gerador. O
ponto 7 representa a saida da agua em estado vapor superaquecido com teor zero de absorvente
e fluxo destinado ao condensador. O ponto 12 é de saida dos produtos de combustdo apos

transferir energia para o sistema.

Figura 14 — Variacdo de temperaturas nas entradas e saidas do gerador em funcdo do aumento
da temperatura de entrada.
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Fonte: O Autor (2023).

A medida que a temperatura de entrada no gerador é incrementada (ponto 11), as
temperaturas nas linhas de saida para o condensador (ponto 7), ambiente externo (ponto 12) e

trocador de calor (ponto 4) também aumentam. Por consequéncia, a temperatura de entrada
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proveniente do recuperador de calor de solucdo (ponto 3) também aumenta, um aspecto que
seré analisado com maior detalhe na seccéo 4.4.

As temperaturas nos pontos 7 e 12 apresentam pouca diferenca entre si, praticamente
se sobrepondo no grafico. Sendo a solucédo fraca, com maior concentracédo de absorvente, a que
recebe a maior parte da energia inserida no sistema. Esse comportamento destaca a
interdependéncia térmica dos componentes, indicando a complexidade das intera¢cBes no
sistema.

A Figura 15 apresenta a energia total fornecida para o sistema no gerador e a area de
troca térmica necessaria. Ambos 0s parametros aumentam proporcionalmente com o aumento
da temperatura de entrada no ponto 11. Esse resultado é consistente com a queda do coeficiente

de performance apresentado na secdo 4.5 do presente trabalho.

Figura 15 — Variacdo da area e energia transferida para o sistema no gerador.
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A energia transferida variou entre 73,3 kW/h para a temperatura de 100 °C, cerca de
22,2% a mais que a energia requerida no evaporador, e com 0 maximo de 94,9 kW aos 150 °C
0 que representa 58.3% acima da energia a ser absorvida na carroceria. A area de troca minima
de 20,61 m2 esta em 100 °C e a area maxima de 31,1 m2em 144 °C. A queda dos resultados no
gréafico de area da Figura 15, entre as temperaturas de 144 °C e 146°C sdo coincidentes com 0s

pontos de erro relativo apresentados na Figura 12, o que justifica descontinuidade no gréfico.

4.3 ABSORVEDOR

Na Figura 16, séo apresentados os resultados obtidos no absorvedor. No canto superior
esquerdo é apresentado o esquema com as entradas e saidas do componente. O ponto 10 do
esquema representa a linha de entrada de agua saturada com titulo 1 oriunda do evaporador e
com temperatura fixa em 6,5 °C. Os pontos 13 e 14 representam as entradas e saida de ar
respectivamente, sendo a entrada com temperatura constante a 32 °C. O ponto 1 representa a
saida que escoa a solucdo forte, e 0 ponto 6 representa a entrada que circula a solucéo fraca.
Ambos 0s pontos 1 e 6 estdo conectados ao trocador de recuperacédo de calor da solucéo.

No absorvedor observou-se uma variagdo menor nas temperaturas entre os 100 °C e
150 °C utilizados na simulacdo. Notavelmente, o ponto 6, com origem no ponto 4 do gerador
(vide Figura 8) e passando pelo trocador de calor (componente analisado na secédo 4.4),
apresentou a maior variacdo. Os resultados foram de 41,7 °C a 52,8 °C para temperaturas de
entrada no gerador de 100 °C e 150 °C respectivamente. Concordando com o resultado obtido
na secdo 4.2.

A saida 1 de solucdo forte, ndo teve alteracdo significativa, ficando praticamente
constante em 32 °C para temperaturas de entrada no gerador de 100 °C a 150 °C, se sobrepondo
graficamente com a linha do ponto 13 na Figura 16. A temperatura no ponto 14 ndo apresentou
grande variagdo. Ficando entre 36,2 °C e 37,3 °C entre as temperaturas de entrada no gerador
de 100 °C e 150 °C respectivamente. Conclui-se, portanto, que a energia oriunda da alta

temperatura da entrada 6 é transferida para a gua da entrada 10 que esta a 6,5 °C.
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Figura 16 — Variacdo de temperaturas nas entradas e saidas do absorvedor em funcéo do
aumento na temperatura de entrada do gerador.
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Fonte: O Autor (2023).

Na Figura 17 sdo apresentados os resultados para a energia transferida e area de troca
térmica para o absorvedor. A energia que o0 componente rejeita no ambiente e na mistura fluido-
absorvedor aumenta juntamente com o acréscimo de temperatura na entrada do gerador.

A area varia de maneira acentuada de entre 116 °C e 117 °C e outra entre 131 °C e 133
°C. Realizando uma analise com maior atencdo nos resultados, foi constatada duas variacoes
abruptas nos erros relativos no balango de energia (Figura 12), assim como ocorre no gerador,

pode ter ocasionado o pico apresentado no grafico.
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Figura 17 — Variacdo da area e energia transferida para o sistema no absorvedor.
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Fonte: O Autor (2023).

Na simulagdo do absorvedor foi observado o aumento da energia transferida com o
aumento da temperatura, variando entre 70,6 kW/h para a temperatura de 100°C e com o
méaximo de 89,0 kW para 150 °C. A éarea de troca minima de 69,6 m2 estd em 102°C e a area
maxima de 95,1 m2em 135 °C.

4.4 TROCADOR DE RECUPERACAO DE CALOR DA SOLUCAO

A Figura 18 apresenta no canto superior esquerdo a representacdo esquematica para o
trocador de calor. Entre os pontos 2 e 3 escoa a solucdo forte com menor concentracdo de
absorvente, o ponto 2 tem origem no absorvedor e o ponto 3 tem destino o gerador. Entre os
pontos 4 e 5 escoa a solugdo fraca com maior concentracéo de absorvente. O ponto 3 tem origem

no gerador e o ponto 5 tem destino o absorvedor. O fluxo de calor tem sentido da solugéo fraca,
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de maior temperatura, para a solucgdo forte, com menor temperatura. No trocador de recuperador
de solucgéo foi admitido uma eficiéncia de 80% de troca entre os fluidos conforme adotado por
Herold, Radermacher e Klein (2016).

A temperatura no ponto 2 se manteve constante, conforme apresentada no absorvedor.
A temperatura no ponto 4 e a mesma analisada no gerador, com efeito direto dos gases de
combustdo. Os pontos 3 e 5 sdo as saidas e apresentam diferencas a significativas devido a

alteracdo da temperatura de entrada no gerador.

Figura 18 — Variagdo de temperaturas nas entradas e saidas do recuperador em func¢éo do
aumento na temperatura de entrada do gerador.
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Fonte: O Autor (2023).

O ponto 3 tem temperatura minima de saida de 62,7 °C e maxima de 91,7 °C entre as
temperaturas de entrada no gerador de 100 °C e 150 °C respectivamente. Analisando a diferenca

de temperaturas de saida no ponto 3 em relagdo a entrada no ponto 2, obtém-se uma variagdo
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de 30,7 °C e de 59,7 °C entre as temperaturas de entrada no gerador de 100 °C e 150 °C,
respectivamente.

No ponto 5 a temperatura minima de saida de 41,7 °C e maxima de 52,8 °C entre as
temperaturas de entrada no gerador de 100 °C e 150 °C respectivamente. Analisando a diferenca
de temperaturas de saida no ponto 5 em relacdo a entrada no ponto 4, obtém-se uma variagdo
de 38,6 °C e de 83,5 °C entre as temperaturas de entrada no gerador de 100 °C e 150 °C,
respectivamente.

A Figura 19 ilustra as diferencas entre as temperaturas de entrada e saida no trocador
de calor, demonstrando que o aumento de temperatura na entrada do gerador exerce um efeito

significativo no trocador.

Figura 19 — Diferencas de temperatura entre entrada e saida nas linhas de solucéo forte e

fraca.
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Na Figura 20 estdo apresentados os resultados para a energia transferida e area de troca
para o absorvedor. A energia que o componente transfere da solucdo fraca para a forte tem um
aumento, acompanhando o incremento de temperatura na entrada do gerador. Entretanto a area
tem um decréscimo com o aumento de temperatura de entrada no gerador, corroborando com

os resultados previamente discutidos na Figura 19.

Figura 20 — Variacdo da area e energia transferida para o recuperador de calor.
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Fonte: O Autor (2023).

Para o trocador de calor o aumento da energia transferida variou entre 12,7 kW/h para
a temperatura de 100 °C e com 0 méaximo de 20,2 kW para 150 °C. A area de troca minima de

0,77 m2 estd em 150 °C e a &rea méxima de 1,16 m2 em 100 °C.
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45 AVALIACAO COP
Na Figura 21 é apresentada a variagdo do COP do sistema em relacdo a temperatura

de entrada no gerador. Foi fixado a capacidade de refrigeracdo do evaporador em 60 kW, o que

resulta em uma curva de decrescimento acentuado.

Figura 21 — Grafico do COP em funcdo da temperatura de entrada no gerador.
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Fonte: O Autor (2023).

Observa-se que o com 0 aumento gradativo da temperatura o COP decresce de maneira
constante. O COP maximo foi de 0,818 a 100 °C e de 0,631 aos 150 °C. O COP abaixo de 0,82
é condizente com o encontrado na referéncia Mathapati; Gupta; Dalimkar, (2014). A queda no
COP da-se pela razéo entre a energia absorvida no evaporador pela do gerador. A energia no
evaporador ¢ fixa em 60 kW, entretanto a energia absorvida no gerador aumenta juntamente
com o acréscimo da temperatura, 0 que causa a queda significativa do COP. Para elevar o
coeficiente de performance para valores acima de 1, seria necessario a adicdo de mais um

circuito de trocador, gerador e absorvedor, denominado de sistema de duplo efeito
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Entretanto, caso o valor da capacidade de refrigeracdo fosse flutuante, com o aumento
do calor fornecido no gerador, teria maior quantidade de fluido refrigerante sendo evaporado,
0 que aumentaria a capacidade de refrigeracdo. Entdo a curva do COP teria um decréscimo

menos acentuado, o seria mais proximo de um ciclo real durante a operacéo.
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5. CONCLUSAO

Ao finalizar o trabalho, conclui-se que os objetivos gerais e especificos foram
atingidos. No Capitulo 2 foram caracterizados os sistemas de refrigeracdo e seus componentes
com caracteristicas gerais. No Capitulo 3 foram descritas as Equacdes e realizada a modelagem
computacional do sistema de refrigeracdo por absor¢do, juntamente com a analise energética.

Foram apresentados os resultados de desempenho do sistema dindmico em diferentes
temperaturas de entrada, juntamente com o dimensionamento a area de troca do gerador,
absorvedor e recuperador de calor de solucdo, observando os dados de entrada requeridos para
a carroceria de um 6nibus rodoviario de duplo piso.

Destaca-se a grande energia captada pelo gerador oriunda dos produtos de combust&o.
A alta disponibilidade de energia, seguramente possui capacidade para refrigerar o ambiente
com relativa folga, visto que aos 150 °C capta-se 94,9 kW em uma hora de operacdo. Entretanto,
sugere-se adicdo de um sistema automatizado para a modulacéo e controle da temperatura da
solugdo refrigerante com o objetivo de manter a solugéo estavel.

O ponto de operacdo adequado para o sistema de refrigeracdo, é indicado em
temperaturas mais baixas, entre 100 °C e 110 °C. Nessa faixa de operacdo o Coeficiente de
Performance varia de 0,818 em 100 °C a 0,774 em 110 °C. Na mesma faixa de temperaturas
temos as menores areas de troca térmica para o gerador em 100 °C com 21,1 m2 e para 0
absorvedor em 102 °C com 69,6 m2. Para o recuperador de calor da solucdo a area de troca
térmica entre 100 °C e 110 °C varia 0,08 m?, indicando que seu desempenho é constante na
faixa de operacao sugerida.

Como sugestao de trabalhos futuros, sugere-se o estudo do sistema de refrigeracédo de
duplo efeito, a determinacéo do Coeficiente Global de Transferéncia de Calor (U) para cada um
dos componentes juntamente com o redimensionamento das areas de troca térmica do
absorvedor, do gerador e do recuperador de calor de solugdo. Uma segunda sugestdo de
prosseguimento do trabalho, a andlise da influéncia da temperatura no gerador com a

capacidade de refrigeracéo flutuante.
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