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Resumo. O presente trabalho trata do dimensionamento de um sistema de refrigeracdo por absorcédo de simples efeito com o par
Brometo de Litio e Agua, que tem como fonte térmica a queima de gés natural e irradiacdo solar. A partir do modelamento
termodinamico de primeira lei se dimensionou as areas de troca de calor utilizando as expressdes da transferéncia de calor e massa
de um sistema de até 5 TR. As areas de troca de calor dos diversos dispositivos térmicos utilizam expressdes consagradas no
presente dimensionamento e teve como base as taxas de transferéncia de calor fornecidas pelo modelo termodindmico que
apresentou coeréncia quanto aos valores do coeficiente de performance obtido. A simulagio apresenta um enfoque diferencial com
a utilizacio de relacbes constitutivas para as propriedades termodindmicas da solugdo LiBr-H,O. O resultado obtido se mostrou
coerente com 0 aumento da eficiéncia térmica a partir do aproveitamento de energia solar como insumo energético. Assim sendo, o
sistema diminui o consumo de gas natural quando em utilizado em do conjunto com o concentrador de irradiacdo solar para
funcionar em paralelo com sistema proposto para aquecer a solucdo, obtendo-se diariamente 488,8 W no
aproveitamento energético.

Palavras-chave: Energia Solar, Refrigeracao por Absorcdo; Gas Natural.
1. Introducdo

A base conceitual do coeficiente de desempenho e disponibilidade de energia elétrica com custo reduzido levou,
ao longo do tempo, a uma maior utilizacdo de sistemas de refrigeracdo por compressdo mecénica de vapor. No
entanto, com a escassez da energia elétrica, tornou-se viavel economicamente a refrigeracdo por absorcdo, para o
aproveitamento de diferentes fontes de energia, desde energias renovaveis como irradiacdo solar até o uso de
combustiveis em queima direta, em unidades proprias para a producdo de frio. Os sistemas de refrigeracdo tém sido ao
longo dos anos, analisados, em sua grande maioria através da aplicagdo das leis de conservacdo, essencialmente,
massa e energia. Os procedimentos e as anélises decorrentes desse método passam pela determinacdo do coeficiente de
desempenho que quantifica a relacdo entre a energia obtida e a energia gasta para o alcance do objetivo
estabelecido. Essa metodologia é também conhecida como analise energética ou de primeira lei, pelo fato de ser o
nucleo calcado na primeira lei da termodindmica e ter a base de anélise no efeito quantitativo.

O presente trabalho mostra o dimensionamento de um sistema de refrigeracdo por absorcdo utilizando o par
Brometo de Litio e Agua (LiBr-H,0), com capacidade de 5 TR. O sistema em questdo é do tipo simples efeito e utiliza
como dado de entrada principal, o calor fornecido ao gerador, proveniente da queima de gas natural em um tdnel de
combustdo, a partir da mistura combustivel e ar, e como alternativa, o calor fornecido por uma tubulagdo que traz
consigo agua aquecida por um concentrador solar.

A determinacdo das &reas de troca de calor foi feita através do método da temperatura média logaritmica, mas
para se calcular o coeficiente global de transferéncia de calor foi necessario encontrar correlages adequadas. As
correlagdes usadas foram de Dittus et al (1930), Incropera et al (2013) e Deng et al (1999). Estas correlacbes
foram usadas para determinacdo dos coeficientes de transferéncia de calor por convec¢do interno e externo aos
tubos, os quais tém grande influéncia no célculo do coeficiente global de transferéncia de calor.

Foi desenvolvido um cddigo computacional utilizando a plataforma EES (Engineering Equation Solver), para a
simulagdo dos processos e obtencdo das areas de troca de calor e consequentemente a quantidade dos tubos. Esse
cddigo compara os fluxos de calor, de cada componente do sistema, calculados pelas leis da termodinamica e
transferéncia de calor e massa.

2. Dimensionamento do Sistema

O sistema seréd tratado em duas fases. A primeira quando abastecido por uma fonte de calor proveniente da queima
direta do gas natural e a segunda quando o suprimento de calor é feito pelo concentrador solar.
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Moreira (2004) desenvolveu um modelo computacional para simulagdo da analise termoeconémica do sistema de
refrigeracdo por absorcdo de simples e duplo efeitos, com a aplicacdo das leis de conservacdo de massa e energia em
cada componente do ciclo com as analises das irreversibilidades nos diversos componentes do sistema, Fig. (1).
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Figura 1. Esquema da Unidade de Refrigeracio por Absor¢do com o par LiBr-Agua.

Para este sistema foram estabelecidos os volumes de controle de cada equipamento e suas funcdes
especificas, de modo a facilitar a abordagem das diferentes definicOes, incluindo as de eficiéncia pela Primeira Lei
para os componentes (gerador, absorvedor, evaporador, condensador e trocador de calor da solugdo de brometo de
litio).

Os resultados dessa simulacdo (Tabela 1) sdo utilizados como pardmetros de entrada para o modelo
computacional baseado nos principios da transferéncia de calor e massa, que determina as areas de troca de calor e a
quantidade de tubos de cada componente do sistema.

Tabela 1 — Resultados da analise energética do sistema de refrigeracdo por absorcdo de simples efeito.

Pontos P (kPa) T(°C) m(kgls) x(%) Pontos P(kPa) T(C) m(kgls) x(%)
0,87 3444 0,05473 54,9 10 0,87 5 0,007782 0

—_

2 6,275 3444 0,05473 54,9 1M 101,3 12 0,8772 0
3 6,275 63,6 0,05473 54,9 12 101,3 7 0,8772 0
4 6,275 91,13 0,04695 64 13 101,3 295 1,823 0
5 6,275 52,13 0,04695 64 14 101,3 32,45 1,823 0
6 0,87 52,13 0,04695 64 15 101,3 32,45 1,823 0
7 6,275 80,59 0,007782 0 16 101,3 35 1,823 0
8 6,275 37 0,007782 0 17 101,3 300 0,2143 0
9 0,87 5 0,007782 0 18 101,3 200 0,2143 0
Fluxo de calor do gerador 23 kW | Fluxo de calor do evaporador 17,7 kW

Fluxo de calor do condensador 18,6 kW | Fluxo de calor do absorvedor 21,57 kW

A concepcdo de projeto para este sistema baseia-se nos processos de conversdo de energia proveniente da
queima direta de gas natural em conjunto com o aquecimento provido por uma fonte solar. Tais fenbmenos
envolvem a determinacdo dos estados de equilibrio termodindmico em cada fase do processo e a transferéncia de
calor disponivel a ser entregue a cada componente do sistema. Desta forma, elas devem obedecer
simultaneamente a primeira e a segunda leis da termodindmica em consonancia com as leis de transferéncia de calor.

A premissa bésica para essa metodologia é conceber a hip6tese que todo calor disponivel nos produtos da
combustdo do gas natural e no fluido aquecido pelo concentrador solar sejam totalmente transferidos aos diversos
trocadores de calor que compdem o sistema em cada fase distinta do ciclo, assim sendo, se deve determinar o calor
disponivel nos gases de combustdo e o calor disponivel no fluido aquecido pela irradiagao solar.

A partir desses dados, passou-se ao dimensionamento dos trocadores de calor pelo método da Diferenga de
Temperatura Média Logaritmica (DTML ou ATm]), determinado a partir da relacdo da taxa global de transferéncia
de calor (Q) e grandezas como as temperaturas de entrada e saida, o coeficiente global de transferéncia de calor (U)
e a area superficial de troca de calor (A) (Incropera et al, 2013).

Para andlise da transferéncia térmica em trocadores de calor, é conveniente estabelecer uma diferenca de
temperatura entre os fluidos (quente e frio), de modo que a taxa global de transferéncia de calor entre os fluidos
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possa ser determina pela equacdo abaixo:
Qg =U.AAT, 1)

onde: A é a area de transferéncia de calor, U € o coeficiente global de transferéncia e ATm] € a diferenca de
temperatura média logaritmica, definida como:

_ AT, — AT,
™ In(AT, /AT,)
O coeficiente global de transferéncia (U) é definido em termos da resisténcia térmica total entre os fluidos

(quente e frio), e & determinado pelo inverso das resisténcias condutivas e convectivas entre os dois fluidos
separados por uma fronteira cilindrica, ou seja:

1 — 1 + l + Ri,int + Ri,ext + In(Dext/Dint)
U A hint 'Ant hext 'Abxt A1nt Abxt 272.'ka(;0'|-

@

@)

Onde: A [m?] é a area de troca de calor, h [W/m2 K] é o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao, R;”
[m2K/W] é o fator de incrustacgdo representativo, k [W/m.K] é a condutividade térmica do material, D [m] é o didmetro
do tubo, L [m] é comprimento do tubo, os subscritos int, ext, 1 e 2 significam interno(a), externo(a), entrada e saida,
respectivamente.

2.1. Gerador de Vapor

O fornecimento inicial de calor é responsabilidade do gerador de vapor que é formado por um trocador de
calor que tem por finalidade aproveitar o calor dos gases de combustdo com intuito de separar o vapor d’agua da
solucdo absorvente através da adicdo de calor. Internamente é constituido por um feixe de tubos com arranjo
triangular, pelos quais escoam os produtos da combustdo proveniente da queima direta de gas natural. Em uma situacao
alternativa, que teoricamente ocorreria durante o periodo de boa incidéncia de raios solares, ou seja, entre 8 e 16 horas,
o fornecimento de calor ao sistema seria fornecido aproveitando tanto o calor dos gases de combustdo como de um
fluido aquecido por um concentrador solar.

A forma de evaporacdo do vapor d’agua no gerador é considerada ebulicdo em piscina, pois os tubos estdo
submersos pela solugdo concentrada. Considera-se a temperatura da superficie (Tsup) como sendo a média aritmética
entre a temperatura de entrada e saida do fluido quente. A temperatura de filme (T é admitida como a média
aritmética entre a temperatura da solucdo e temperatura da superficie, e a temperatura da solucdo (Two) €
considerada como sendo uma média ponderada pelas massas que entram e saem do gerador com suas respectivas
temperaturas de entrada e saida, ou seja:

Top =Ty +T)/2 @)
T = My Ty + My Tg ) /(Mys +My,) (5)
T, =T +T)/2 (6)
T = (T +Top) /2 )

A determinacdo destes pardmetros visa identificar o regime de ebulicdo do vapor d’agua para que se possa tirar
o melhor proveito na absor¢do de calor. Conforme o gréfico da experiéncia de Nukiyama (Incropera et al, 2013),
deve-se sempre buscar uma diferenca de temperatura entre a temperatura da superficie (Ts) e a temperatura da
saturacdo da agua (Tsat) além do Ponto de Leidenfrost, neste intervalo configura-se a ebuli¢do pelicular, e a
partir do ponto D a superficie sélida € recoberta por um lencol de vapor. A transferéncia de calor entre a superficie
e o liquido ocorre pela condugéo direta do vapor. A medida que a temperatura da superficie se eleva, a radiacio através
da pelicula de vapor se torna significativa e o fluxo de calor aumenta com o aumento de ATe (Incropera et al, 2013).

Baseado na experiéncia de Nukiyama o regime de troca de calor é ebuli¢cdo pelicular, podendo assim, aplicar a
Eq.(9) para determinacdo do coeficiente de transferéncia de calor na ebuli¢do pelicular estavel, no exterior de um
cilindro horizontal de didmetro D, com auséncia de radiacdo (apud Incropera et al, 2013), ou seja:

3 , 3 1/4
NUext — 0, 62 g(pl pv) h Iv 'Dext hext'Dext

vk (T, -T.) | K ®)

up v
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onde: g € a aceleragdo da gravidade (m/s?), p| € a massa especifica da solucdo [kg/m?], py é 0 massa especifica do
vapor [kg/m?], #’ly é a entalpia de mudanca de fase corrigida [kJ/kg], D didmetro do tubo (m), vy é a viscosidade
cinematica do vapor [m?/s], e k € a condutividade térmica do tubo [kW/m.K].

O escoamento dos gases de combustéo, interno aos tubos, bem como o escoamento do fluido aquecido pelo
concentrador, para o fluxo de massa necessario a troca de calor pretendida (m;,) determinada pelo modelo
termodinamico definido por Moreira (2004), foi considerado turbulento, ou seja, ndmero de Reynolds na zona

turbulenta através da equagdo abaixo:
4.
Re ml7

o= 9
" 7. Dint ':uar 'Nt ( )

Definido este parametro, adotou-se a correlacdo de Ditus-Boelter (1930) para determinagdo do ndmero de
Nusselt e consequentemente o coeficiente de convecgdo para o escoamento interno turbulento em tubos cilindricos
(Incropera et al, 2013), ou seja:

Nu,, =0,023Re”* .Pr’ =h

int |nt'Dint/kar (10)
onde: o fator n foi considerado igual a 0,3 na equacdo acima, pois o fluido interno esta sendo resfriado. De posse
de todos estes parametros, tém-se todos os subsidios necessarios para comparar os valores do calor gerado
termodinamicamente e o calor a ser trocado nos tubos do trocador do gerador, segundo o seguinte balanco térmico:

(Calor gerado pela queima do gas natural e/ou irradiagéo solar) = (Calor a ser trocado no gerador). Ou seja:
Q, =my.c, AT =U.AAT (11)

Satisfeita esta hip6tese, pode-se garantir que o trocador de calor do gerador de vapor esta dimensionado
para a troca desejada. Esta metodologia sera seguida, ndo apenas para este trocador de calor, mas para todos 0s
outros. Outra consideracdo importante € admitir que as propriedades dos produtos da combustdo do gas natural sejam
iguais as do ar atmosférico, ja que para o ar estes dados encontram-se disponiveis na literatura.

Sabe-se que a partir dos resultados da andlise energética do sistema de refrigeracdo, deve ser fornecido ao sistema
23 KW de energia, dimensionou-se um sistema secundario de fornecimento de calor, composto por tubulacéo,
serpentina, concentrador solar e fluido de trabalho. Aproveitando um prot6tipo ja construido no Laboratério de
Maquinas Hidraulicas e Energia Solar (LMHES) da Universidade Federal do Rio Grande do Norte, faz-se uma analise
da poténcia para economizar combustivel na queima do gas natural, utilizando este sistema secundario em série com o
primario, para fornecimento de calor ao ciclo, a partir da poténcia atil disponivel por esse subsistema.

Tal protétipo foi construido em fibra de vidro com dimensdes que seguem um estudo de otimizagdo de pardmetros
oOpticos inerentes a reflexdo dos raios solares pela superficie refletora e absorcdo dos mesmos pela tubulagdo que
conduz o fluido de trabalho. A superficie do concentrador de 2,0 m? foi recoberta por laminas de espelho de 2,0 cm de
largura. A tubulacdo absorvedora é composta de um tubo de cobre de didmetro correspondente a 28 mm. O
concentrador tem mobilidade para seguir o movimento aparente do sol.

Uma das inovagdes apresentadas neste protétipo foi o processo de obtencéo da superficie refletora do concentrador.
Utilizou-se um procedimento matematico através de uma formula para a obtencdo do cilindro-pardbola, e em seguida
foi realizada uma modelagem utilizando o software AutoCAD® para o diagndstico da captacdo dos raios refletidos por
parte do absorvedor.

Outra inovagdo do projeto foi a constru¢do e montagem de dois sistemas de automatizagdo para o acompanhamento
do movimento aparente do sol, além do sistema manual usual apresentado por todos os concentradores que trabalham
com radiacdo solar direta. Os sistemas de automatizacdo proporcionam mais comodidade ao usuério do concentrador
solar e utiliza um circuito eletrénico de baixo custo que aciona um motor através de foto-sensor e temporizador.

Figura 2. Concentrador cilindro-parabolico em operagao.
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Figura 3. Tubo absorvedor do concentrador proposto

A eficiéncia atil do ciclo pode ser representada através da relacéo, Eq. (12):

77u :770><77t

A Fig. 4 representa o ciclo completo e a partir do mesmo procede-se a um balanco energético do sistema.
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Figura 4. Fluxo de energia do concentrador cilindro-parabdlico.
Onde:
Iy - Radiacéo solar direta instantanea coletada pelo sistema de captacéo [W/m?]
Paps - Poténcia maxima que chega ao tubo absorvedor [W]
Peonv - Poténcia perdida por convecgao [W]
Praq - Poténcia perdida por radiacdo para o meio ambiente [W]
N, - Eficiéncia 6tica do sistema de captagdo da energia solar [%].
n: - Eficiéncia de conversdo térmica ou rendimento térmico [%]
N - Eficiéncia atil de conversao [%]
A, = (Ac— A,) - Area Gtil do concentrador [m?]
A, - Area total da superficie de captacdo [m?]
A - Area sombreada pelo tubo absorvedor [m?]
A, - Area do absorvedor iluminada pela radiacao refletida [m?]

« Poténcia Util:

R =P P,

perdidas
» Poténcia Maxima Absorvida:

Pos = la-Ai-p kg1,
Onde:
Iy - Radiac#o solar direta incidente [W/m?]
A, - Area Gtil do concentrador (A.— A) [m?]
p - Refletividade do concentrador [%]
krq - Fracdo da radiacéo refletida que chega ao absorvedor [%]
a; - Absortividade do tubo absorvedor [%]

Poténcia Perdida:

P =P__+P_ = FI-'A‘(Tabs_-roo) + ng-(T:bs_TV‘:.Z)

perdida conv rad

(12)

(13)

(14)

(15)
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Onde:

h - Coeficiente de transferéncia convectiva [W/m? K]

A = 7tDL/2 - Area do tubo absorvedor onde ocorrem as perdas térmicas [m’]
Tans - Temperatura do tubo absorvedor [K]

Too = T\, - Temperatura ambiente [K]

€ - Emissividade do tubo absorvedor

o - Constante de Stefan-Boltzmann [W/m?.K*]

* Eficiéncia optica:

n, = pKy.0 (16)
*Eficiéncia térmica (rendimento térmico)
P P
= = an
I d AJ '770 Pabs
« Eficiéncia util
771 = 770 '77t (18)
« Fator de concentragdo:
C=A/A (19

Onde:

C - fator de concentracéo da energia solar

A, - érea iluminada do absorvedor [m?]

A, = (Ac— A,) - Area ttil do concentrador [m?]

2.2. Condensador

Este componente é um trocador de calor que tem a funcdo de condensar o vapor d’agua formado no gerador de
vapor, rejeitando o calor ao meio ambiente. O vapor em contato com uma superficie fria se condensa de duas formas:
condensacdo em pelicula ou em gotas. Uma hipétese pertinente € considerar que haja condensacdo pelicular ao
longo dos tubos horizontais, apesar desta ter um coeficiente de filme menor que o da condensacdo goticular, que
requer promotores de longa duracdo ou superficies condensadoras feitas de materiais nobres o que inviabilizaria
economicamente o trocador de calor. E recomendado que se admita a condensacdo pelicular na superficie
condensadora para condensacdo de vapor d’agua (OZISIK, 1990). A metodologia para o dimensionamento deste
componente é a mesma aplicada ao trocador de calor do gerador de vapor, mudando apenas as peculiaridades do
coeficiente de conveccdo externo, ja que o coeficiente interno é obtido pela Eq. (10), pois se trata de escoamento
interno em tubo cilindrico, e o expoente do numero de Prandtl nesta equacdo é considerado igual a 0,4, ja que se trata
de aquecimento do fluido que escoa internamente (Incropera et al, 2013). O coeficiente de conveccdo externo para
condensacéo pelicular laminar pode ser expresso pela Eq.(21), onde para uma fileira vertical de Nt tubos horizontais é
dado como (apud Incropera et al, 2013):

1/4
™ ’ Nt 'luL'Dext (Too - Tsup)

A temperatura de filme (T;) do fluido condensante é calculada pela média aritmética da temperatura da superficie e
a temperatura de condensacdo seguindo a metodologia do gerador de vapor. Para determinagéo da entalpia corrigida de
mudanga de fase (h’lv) € necessario a determinagdo do numero de Jacob (Ja) que representa a razdo entre a energia
sensivel absorvida e a energia latente absorvida na mudanca de fase liquido — vapor, ou seja:

Ja= CR/ : (Tsup_ Tsat)/hlv (21)
Definindo a equagdo da entalpia corrigida como sendo:
h', =h,(1+0,68.Ja) (22)

Determinados todos os pardmetros necessarios ao dimensionamento, aplica-se entdo estas grandezas nas Equagdes
(1), (2) e (3) obtendo-se entdo o calor necesséario a ser removido para promover a condensacao desejada.
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2.3. Evaporador

O evaporador € o trocador de calor comum ao ciclo de refrigeragdo e o sistema de agua gelada. O proposito do
evaporador é prover uma superficie sobre a qual a 4gua proveniente do recinto condicionado troca calor com o
fluido refrigerante do ciclo de absorgdo, provocando sua evaporagdo. Ele é formado por um feixe de tubos
horizontais, com passo triangular, internos a um vaso de pressdo e bicos pulverizadores de refrigerante. Os bicos
pulverizadores compdem o sistema de aspersdo do evaporador juntamente com a bomba de recirculagdo de
refrigerante. A disposicdo dos tubos de forma horizontal € devida a facil distribuicdo de liquido por spray, ao
invés de uma disposicao de tubos na vertical. Esse tipo de evaporador apresenta alto coeficiente de transferéncia de
calor devido ao fato do refrigerante liquido formar uma pelicula em torno dos tubos.

Para aplicacdo da metodologia da DTML, se faz necessario a determinacdo dos coeficientes de convecgao
(interno e externo) ao feixe de tubos do trocador. O coeficiente de convecgdo externo é aplicado na troca de calor
com evaporacdo segundo a equacdo a seguir:

- 13
D...o, V.
hv .Dext _ 0’33[Cp.ﬂ\, j ( ext 1 V(max)j (23)
ky ky Hy

O termo Vmax deve ser muito bem definido, pois ele depende do arranjo do feixe de tubos. A disposicéo
geométrica dos tubos. O fluido refrigerante se desloca em torno do feixe de tubos enquanto que o outro fluido
passa por dentro dos tubos. As fileiras do feixe de tubos estdo alternadas em relacdo a direcdo da velocidade do
fluido V. Os pardmetros que caracterizam os arranjos de tubos sdo: o diametro de cada tubo D, o passo
transversal St e o passo longitudinal S|, ambos medidos em relacdo aos eixos dos tubos. O ndmero de Reynolds
esta baseado na velocidade maxima do fluido no interior do feixe de tubos, que na configuracdo alternada, Vmax €
calculada por:

s;
Vi 25— D)' (24)

A equacdo para o coeficiente de conveccdo interno é o mesmo proposto pela Eg. (10), porém o expoente do
numero de Pradtl é considerado 0,3, ja que se trata de resfriamento do fluido escoante (apud Incropera et al, 2013).
Definidos todos os parametros de projeto, aplica-se entdo as Equaces (1), (2) e (3) para determinar as dimensfes do
evaporador.

2.4. Absorvedor

Este trocador é composto por um feixe de tubos com dois passes no casco, estd no mesmo vaso do evaporador,
de forma analoga ao evaporador, a solucdo absorvente € borrifada sobre o feixe de tubos para elevar o coeficiente
externo de troca de calor. A temperatura de filme para a convec¢do interna foi calculada como a média
aritmética da temperatura de entrada e saida deste componente. O numero de Reynolds foi calculado em fungéo da
vazdo massica (m,,), do nimero de tubos, do diametro interno (Dint) e da viscosidade cinematica a temperatura de
filme pela Eq. (9). A Eq.(10) foi novamente utilizada para determinacdo do coeficiente convectivo interno,
sendo que o expoente para o nimero de Prandtl foi considerado 0,4 por se tratar de aquecimento do fluido interno.
O coeficiente convectivo externo foi determinado por Deng e Ma (1999) experimentalmente, o qual é
calculado em fungdo da concentragdo da solucdo, do nimero de Reynolds e do ndmero de Prandtl. A importancia
desta equacéo é estabelecer a dependéncia do coeficiente de convecgdo externo em funcéo da aspersdo de solucéo
(densidade do spray em kg/m.s) sobre os tubos do trocador de calor. O experimento mostrou que quanto maior a
densidade de spray maior sera o coeficiente convectivo. A equacéo é:

NUy, = hy.D,y, /k; =10%70%7C R prit (25)

onde: Cw é o percentual de dgua na solucdo de brometo de litio e Cs é a concentracdo de brometo de litio na
solugdo. Para aplicacdo da Eg. (26), o numero de Reynolds estd baseado na velocidade méxima do fluido no
interior do feixe na configuracdo alternada como ja foi discutida no dimensionamento do evaporador, entdo Vmax é
calculado pela equacdo (25). Com os parametros de troca térmica definidos, aplicam-se as Equacdes (1), (2) e (3)
para o dimensionamento do absorvedor.

2.5. Trocador de Calor da Solucéao de LiBr-H,O
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Este componente tem a finalidade de melhorar a performance global do ciclo, ele promove a troca de calor
nas duas correntes de solucdes que deixa o gerador e o absorvedor, aquece a solucdo fria que vem do absorvedor e
arrefece a solucdo que retorna do gerador para o absorvedor. Como a temperatura da solugdo que vai para o gerador
aumenta, enquanto a temperatura da solugdo que vai para o absorvedor diminui, a troca de calor origina uma
reducdo tanto no fornecimento de calor ao gerador, como no esfriamento exigido pelo absorvedor. A configuracdo
deste trocador é de tubos coaxiais em contracorrente. Seu dimensionamento também se deu pelo método da DTML,
tomando as temperaturas das respectivas solucdes na entrada e saida do trocador, o didametro externo do tubo mais
interno e a diferencga de temperatura desejada.

A rotina de calculo para este componente consiste em determinar a taxa de transferéncia de calor pelo
balanco global de energia do fluido quente. O coeficiente global de transferéncia é admitido sem a resisténcia
térmica da parede tubo ja que o material é de cobre e é calculado pela Eqg. (3). O nimero de Reynolds para o
escoamento interno é tomado com no fluxo de massa (m4) para um diametro de (Dint = 18,23 mm) e calculado
pela Eqg. (9). Como o escoamento é turbulento, o coeficiente convectivo é determinado pela Eg. (10). Para o
escoamento externo ao tubo de cobre, o diametro hidraulico é calculado pela diferenca de didmetro de ambos os
tubos, sendo o diametro externo igual a uma polegada, o nimero de Reynolds ¢ calculado pela Eqg. (9). Sendo o
escoamento também turbulento, o coeficiente convectivo externo é determinado pela Eg. (10). Com todos os
parametros de troca térmica definidos, aplica-se a Eq. (1) e obtém-se o comprimento do trocador necessario a
troca desejada.

3. Resultado e Discussdes

As Figuras (5), (6), (7) e (8) apresentam os resultados da simula¢do computacional para o dimensionamento do
gerador de vapor, condensador, evaporador e absorvedor para uma faixa de capacidade de refrigeracdo entre 15 e 22
kW. A medida que se aumenta o fluxo de calor fornecido ao gerador de vapor, aumenta a quantidade de tubos
requerida para cada componente do sistema, ou seja, para poténcias maiores a quantidade de tubos seria muito
grande, impossibilitando a confecgdo dos vasos de pressdo devido ao elevado custo do material. Portanto, a
quantidade de tubos calculada neste trabalho para cada componente foi para uma poténcia média.

Pela intersecdo do fluxo de calor calculado pelo modelo termodindmico com o calculado pelas equagdes de
transferéncia de calor e massa, obteve-se a quantidade de tubos para cada trocador de calor do sistema de refrigeracéo
por absor¢do de simples efeito.
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Figura 5. Resultado da simula¢do computacional para o gerador de vapor puramente a gas
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Figura 8. Resultado da simulacdo computacional para o absorvedor
Usando os equacionamentos descritos das equagdes 13 a 20, foram calculados os pardmetros que apontam a
eficiéncia de um concentrador solar cilindro-parabélico. Os célculos foram baseados na temperatura maxima do
absorvedor com carga. A Tabela 2 mostra os valores desses parametros calculados.

Tabela 2 — Valores dos pardmetros de avaliagéo da eficiéncia.

Parametro de avaliacdo da eficiéncia | Valor Encontrado
Potencia absorvida (P as) 977,59 W
Potencia util (P ) 488,66 W
Potencia perdida (P pergida) 488,93 W
Eficiencia dptica (n,) 76,95%
Eficiencia térmica () 49,9%
Eficiencia util () 38,3%
Fator de Concentracéo 24,81

4, Conclusoes

Para a capacidade de refrigeracdo de 17,7kW (5TR), de acordo com a Figura (2), o gerador de vapor terd 28
tubos e o condensador 15 tubos por passe. O evaporador terd 16 tubos e o absorvedor 22 tubos por passe, como pode
ser visto na Figura (3). Todos estes trocadores terdo comprimento de 2m e didmetro externo dos tubos de 19,05mm
(3/47), com excecdo do absorvedor — que terd didmetro externo de 25,4mm (1”). O trocador de calor
intermediéario terd didmetro externo de 25,4mm (17), didmetro interno de 19,05mm (3/4””) e comprimento de 10m.
Além disso, mostrou-se a viabilidade do sistema proposto no que diz respeito & economia feita em gés natural e na
reducdo da emissdao de gases danosos a nossa atmosfera, reduzindo o efeito estufa e utilizando uma fonte de energia
limpa e abundante, principalmente numa regido como o nordeste do Brasil que apresenta um grande potencial no que
diz respeito & incidéncia solar. Obtendo-se 488,6 W/h, em 7 horas de funcionamento por dia, teremos 3420,2 W/dia =
3,4 KW/ dia. Pode-se afirmar tal viabilidade partindo dessa poténcia média que pode ser fornecida pelo sistema solar, o
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que pode ndo ser uma boa parcela da poténcia requerida pelo sistema, mas o fato de esta parcela ser obtida com o
minimo de gastos mostra sua viabilidade.
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DEVELOPMENT OF A REFRIGERATION SYSTEM BY THE ABSORPTION OF SIMPLE EFFECTS
USING LIBr-H20 SOLUTION WITH NATURAL GAS AND SOLAR ENERGY AS SOURCE OF HEAT

Abstract: This work deals with the design of a refrigeration system by absorption of simple effect with the pair of
lithium bromide and water, whose thermal source is the burning of natural gas and solar irradiation. From the first law
thermodynamic modeling, the areas of heat exchange were measured using the expressions of heat transfer and mass of
a system of up to 5 TR. The heat exchange areas of the various thermal devices use established expressions in the
present design and were based on the heat transfer rates provided by the thermodynamic model, which presented
coherence regarding the values of the obtained coefficient of performance. The simulation presents a differential
approach with the use of constitutive relations for the thermodynamic properties of the LiBr-H20 solution. The result
obtained was consistent with the increase in thermal efficiency from the use of solar energy as an energy input. Thus,
the system reduces the consumption of natural gas when used in conjunction with the concentrator of solar irradiation
to run in parallel with the proposed system to heat the solution, obtaining 488.8 W daily energy use.

Key words: Solar Energy, Refrigeration of Absorption, Natural Gas.



