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ANÁLISE TERMOECONÔMICA E AMBIENTAL DE UM SECADOR 

POR BOMBA DE CALOR  

 

 

RESUMO 

 

O presente trabalho tem por objetivo apresentar uma metodologia de análise energética, 

exergética, termoeconômica e ambiental de um secador por bomba de calor e realizar análise 

de um protótipo experimental com base nos dados disponíveis. A análise se justifica na 

necessidade de desenvolver técnicas de secagem sustentáveis, com maior eficiência 

energética, menores impactos ambientais e viabilidade econômica. Neste contexto a bomba 

de calor aplicada à secagem surge como uma alternativa a ser levada em consideração. A 

partir de medições de pressão de evaporação e condensação do ciclo frigorífico da bomba de 

calor e medições de vazão, temperatura e umidade relativa do ar de entrada e saída do 

protótipo, o sistema é modelado termodinamicamente, mediante análise energética, 

exergética e caracterização da eficiência dos componentes do protótipo. Em seguida é 

realizada a análise termoecônomica do equipamento, utilizando-se da metodologia UFS, 

com objetivo de alocar os custos exergéticos e monetários associados aos produtos finais do 

protótipo (água condensada e retirada de umidade de uma substância a ser desidratadada). O 

modelo termoeconômico é adaptado para alocar as emissões de CO2-eq aos produtos do 

equipamento. Como resultados são obtidos os custos monetários associados aos produtos 

finais e emissões de CO2-eq, avaliadas em US$ 0,61 e 0,414 kg CO2-eq por quilograma de 

água condensada e US$ 0,33 e 0,229 kg CO2-eq por quilograma de umidade retirada da 

substância a ser desidratada. 

 

Palavras Chaves – Bomba de calor, Termoeconomia, UFS, Avaliação de Ciclo de Vida. 

 

 

 

 

 



 

 

 

 

THERMOECONOMIC AND ENVIROMENTAL ANALYSIS OF A 

HEAT PUMP DRYER  

 

 

ABSTRACT 

 

This work presents a methodology for energy, exergy, thermoeconomic and environmental 

analyses of a heat pump dryer, while also analyzing an experimental prototype based on 

available data. The analyses are justified by the need to develop sustainable drying 

techniques, with greater energy efficiency, lower environmental impacts and economic 

viability. In this context, the heat pump applied to drying purposes appears as an alternative 

to be taken into consideration. The system was thermodynamically modeled by means of 

energy and exergy analyses, from evaporation and condensation pressure measurements of 

the heat pump's refrigeration cycle along with input and output air flows, temperatures and 

relative humidity measurements for the prototype. Efficiencyies were obtained for the 

prototype components. Thermoeconomic analysis of the equipment was carried out using 

the UFS methodology, to allocate exergy and monetary costs associated with the final 

products of the prototype (condensed water and removal of moisture from the substance to 

be dehydrated). The thermoeconomic model was adapted to allocate CO2-eq emissions to 

equipment products. The results obtained were the monetary costs associated with the final 

products and CO2-eq emissions, evaluated at US$ 0.61 and 0.414 kg CO2-eq per kilogram 

of condensed water and US$ 0.33 and 0.229 kg CO2-eq per kilogram of moisture removed.  

  

Keywords – Heat Pump, Thermoeconomics, UFS methodology, Life Cycle Assessment. 
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CAPÍTULO 1 

  

 

 

INTRODUÇÃO 

 

 

 1.1 JUSTIFICATIVA DO TRABALHO 

Segundo Minea (2016) no ano de 2008 o fornecimento de energia mundial foi de 

143851 TWh, onde óleo e carvão representaram 60% deste fornecimento, e verificaram-se 

perdas de 32% deste fornecimento nos processos de geração, transporte e uso desta energia. 

Observa ainda que as emissões globais de CO2 tiveram como principais fontes a geração de 

energia elétrica (40%), e os consumos energéticos associados a indústria (17%), edifícios 

residências e comerciais (14%) e transporte (21%).  

Dentre os processos industriais, Kemp (2011) afirma que o processo de secagem 

consome entre 10% e 20% de toda a energia utilizada no setor industrial dos paises 

desenvolvidos. Segundo Fayose e Huan (2015) o aumento do preço dos combustiveis fosseis 

e da energia elétrica e emissão de gases nocivos à camada de ozônio associada ao processo 

de secagem tradicional fez com que métodos de secagem sustentaveis e com recuperação de 

calor tenham se tornado importantes. Alves-Filho (2015) afirma que os processos de 

secagem convencionais têm uma elevada contribuição na emissão de gases do efeito estufa 

na atmosfera.  

Dinçer e Rosen (2015) afirmam que secadores por bomba de calor são bastante 

atrativos do ponto de vista energético devido a sua habilidade de recuperar calor e remover 

umidade do ar. Minea (2016) destaca que a secagem por bomba de calor é uma tecnologia 

sustentável pois requer baixo consumo energético e sua operação não emite diretamente 

gases e fumos nocivos à atmosfera.  
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Gungor, Erbay e Hepbasli (2015) afirma que os sistemas de conversão de energia 

devem ser analisados com base no conceito de exergia. Para Ganjehsarabi, Dinçer e Gungor 

(2014) a análise exergética é uma poderosa ferramenta para se atingir um uso mais eficiente 

de recursos naturais, e localizar, quantificar e classificar perdas e desperdícios de recursos 

energéticos. 

Além da atratividade energética, se faz necessário que o secador por bomba de calor 

apresente vantagens economicas. Oliveira Junior (2012) afirma que os custos monetários 

dos produtos gerados em processos de conversão de energia podem ser determinados por um 

critério de partição de custos em função do conteúdo exergético de cada fluxo existente no 

processo que está sendo estudado. Esta combinação de analise exergética com conceitos de 

economia é definida como analise termoeconômica.  

Diante do contexto que envolve aumento da demanda de consumo energético, 

elevada participação de combustíveis fósseis na matriz energética mundial, emissões de 

gases do efeito estufa, classificação do processo de secagem como um processo com elevado 

consumo de energia, se faz necessário propor tecnologias sustentáveis alternativas em 

relação aos processos de secagem tradicionais. A tecnologia de bomba de calor aplicada à 

secagem vem sendo proposta devido a sua elevada eficiência energética associada a um 

melhor controle das condições de secagem, entretanto se faz necessária a proposição de 

metodologias que permitam avaliar esta tecnologia em termos de eficiência 

energética/exergética, economica e ambiental, de forma a justificar sua aplicação.  

1.2 OBJETIVOS 

1.2.1 Objetivo geral 

Esta dissertação apresenta como objetivo geral realizar a avaliação termoeconômica 

e alocação de impactos ambientais em um protótipo de secador por bomba de calor. 

1.2.2 Objetivos específicos 

Os objetivos específicos desta dissertação são: 

 Realizar medidas experimentais úteis para o estudo do secador por bomba de 

calor; 

 Realizar as análises energética e exergética do equipamento; 
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 Avaliar as condições do ar desumidificado e aquecido processado pelo 

secador; 

 Realizar análise termoeconômica do secador por bomba de calor; 

 Obter custos exergéticos e monetários unitários dos produtos finais do 

equipamento; 

 Realizar alocação das emissões de CO2-eq associadas a configuração e 

operação do dispositivo, a partir de informações geradas pela aplicação da 

metodologia da Avaliação de Ciclo de Vida; 

 Identificar componentes e fluxos que apresentam maiores contribuições para 

os impactos ambientais.   

1.3 ESTRUTURA DO TRABALHO 

O trabalho está estruturado em cinco capítulos, onde no primeiro foram 

apresentados a justificativa e os objetivos. No segundo capítulo são apresentados os 

conceitos necessários para o desenvolvimento do estudo, desde do desenvolvimento das Leis 

de Conservação de Massa, Conservação da Energia aplicadas a volume de controle, bem 

como o desenvolvimento da Segunda Lei da Termodinâmica e os conceitos de Entropia e 

Exergia. Ainda no capitulo 2 são apresentados os princípios de funcionamento de uma 

Bomba de Calor, conceitos básicos de Psicrometria, Termoeconomia com ênfase na Teoria 

do Custo Exergético e no Modelo UFS que é empregado neste trabalho. Conceitos 

introdutórios sobre Avaliação de Ciclo de Vida e suas fase serão apresentados. O capitulo 2 

é finalizado com uma breve revisão de literatura com estudos sobre Termoeconomia aplicada 

a sistemas frigoríficos e Termoeconomia associada a Avaliação de Ciclo de Vida. 

O capitulo 3 apresenta a metodologia empregada na análise, iniciando pela 

descrição do protótipo e da instrumentação utilizada, os processos pelos quais o ar é 

submetido na bomba de calor. Um modelo termodinâmico é proposto com base nos dados 

obtidos pela instrumentação, é realizada analise energética e exergética dos principais 

volumes de controle do equipamento. Apresenta o modelo termoeconomico proposto para a 

definição dos custos exergéticos, custos monetários e alocação das emissões de CO2-eq aos 

produtos do equipamento. 
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O capitulo 4 apresenta os resultados obtidos com base nas análises realizadas. Por 

fim o capítulo 5 apresenta a conclusão, considerações finais do trabalho e sugestões para 

trabalhos futuros. 
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CAPÍTULO 2 

 

 

 

REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

 

 

 

 Nesse capítulo são definidos os principais conceitos necessários para o 

desenvolvimento da dissertação: Primeira e Segunda Lei da Termodinâmica, princípios de 

funcionamento de Bomba de Calor, Teoria do Custo Exergético e Avaliação de Ciclo de 

Vida. É apresentada tambem uma revisão de literatura sobre aplicação de Termoeconomia a 

sistemas de refrigeração/bombas de calor e sobre o uso da Termoeconomia na alocação de 

custos ambientais. 

2.1 LEIS DA TERMODINÂMICA PARA VOLUMES DE CONTROLE  

As leis da termodinâmica para um volume de controle podem ser deduzidas a partir 

da aplicação do Teorema do Transporte de Reynolds (TTR) às propriedades energia e 

entropia. Observa-se que a aplicação do TTR à propriedade massa também se faz necessária 

para a realização da análise de processos e ciclos termodinâmicos. Segundo Fox, Pritchard 

e McDonald (2011) o TTR pode ser representado matematicamente pela Eq. 2.1. 

𝑑𝑁

𝑑𝑡 𝑠𝑖𝑠
=

𝜕

𝜕𝑡
(∫ 𝑛 𝜌 𝑑𝑉𝑜𝑙𝑉𝐶

) + ∫ 𝑛 𝜌 (𝑉⃗ 𝑒𝑙. 𝑎 ) 𝑑𝐴
𝑆𝐶

     (2.1) 

Onde N representa uma propriedade extensiva geral, 𝑛 representa a propriedade 

intensiva correspondente à N, 𝜌 representa a densidade do fluido, 𝑉𝑜𝑙 representa o volume, 

𝑉⃗ 𝑒𝑙 representa o vetor velocidade, e 𝑎  representa o vetor unitário perpendicular à área (𝐴).  
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2.1.1 Princípio de Conservação da Massa 

 A aplicação da propriedade massa no TTR, resulta na formulação integral da lei de 

conservação da massa, definida por Chorin e Marsden (1990) conforme Eq. 2.2. 

𝜕

𝜕𝑡
(∫ 𝜌 𝑑𝑉𝑜𝑙𝑉𝐶

) = −∫ 𝜌 (𝑉⃗ 𝑒𝑙. 𝑎 ) 𝑑𝐴
𝑆𝐶

       (2.2) 

Pois a taxa de variação da massa do sistema é nula, conforme Eq. 2.3. 

𝜕

𝜕𝑡
(∫ 𝜌 𝑑𝑉𝑜𝑙𝑉𝐶

) = 0         (2.3) 

Onde: 

−∫ 𝜌 𝑉⃗ 𝑒𝑙. 𝑑𝐴 
𝑆𝐶

= ∑ 𝑚̇𝑒𝑛𝑡 − ∑ 𝑚̇𝑠𝑎𝑖       (2.4) 

Logo: 

∑ 𝑚̇𝑒𝑛𝑡 = ∑ 𝑚̇𝑠𝑎𝑖          (2.5) 

2.1.2 Principio de Conservação da Energia 

Nag (2006) apresenta uma definição de energia, como a capacidade de exercer uma 

força através de uma distância, podendo se manifestar de varias formas. Observa-se que a 

sobrevivência humana apresenta uma elevada dependência do fornecimento de energia e que 

apesar do termo energia ser comum no cotidiano humano, ainda existe certa dificuldade em 

se apresentar uma definição clara do conceito de energia. 

Singh (2009) classifica a energia em duas categorias gerais: energia em transição 

(calor, trabalho, etc) e energia armazenada em uma massa particular (Energia potencial, 

cinética, interna). Segundo Eastop e McConkey (2009) cabe à termodinâmica relacionar os 

mecanismos de transferência de energia com as propriedades de sistemas. 

A aplicação da propriedade energia ao TTR resulta na Eq. 2.6. 

𝑑𝐸

𝑑𝑡𝑠𝑖𝑠
=

𝜕

𝜕𝑡
(∫ 𝑒 𝜌 𝑑𝑉𝑜𝑙𝑉𝐶

) + ∫ 𝑒 𝜌 (𝑉⃗ 𝑒𝑙. 𝑎 ) 𝑑𝐴
𝑆𝐶

     (2.6) 

Com: 

𝐸 =
𝑚𝑉𝑒𝑙

2

2
+ 𝑚𝑔𝑧 + 𝑈        (2.7) 

Onde 𝐸 representa a energia total, 𝑚 representa a massa, 𝑔 representa a gravidade, 

𝑧 representa uma altura em relação a um referêncial, 𝑈 representa a energia interna e 𝑒 =
𝐸

𝑚
. 

Segundo Moran et al. (2011): 

𝑑𝐸

𝑑𝑡𝑠𝑖𝑠
= 𝑄̇𝑠𝑖𝑠 − 𝑊̇𝑠𝑖𝑠         (2.8) 
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Onde 𝑄̇𝑠𝑖𝑠 representa a taxa líquida de transferência de calor entrando no sistema e 

𝑊̇𝑠𝑖𝑠 representa a taxa líquida de transferência de energia por meio de trabalho saindo do 

sistema, ambas em um dado instante de tempo t. Segundo Young et al. (2010), para um 

instante de tempo em que o sistema coincide com o volume de controle: 

𝑄̇𝑠𝑖𝑠 − 𝑊̇𝑠𝑖𝑠 = 𝑄̇𝑉𝐶 − 𝑊̇𝑉𝐶         (2.9) 

Combinando as Eqs. 2.6, 2.8 e 2.9, tem-se: 

𝜕

𝜕𝑡
(∫ 𝑒 𝜌 𝑑𝑉𝑜𝑙𝑉𝐶

) = 𝑄̇𝑉𝐶 − 𝑊̇𝑉𝐶 − ∫ 𝑒 𝜌 𝑉⃗ 𝑒𝑙. 𝑑𝐴 
𝑆𝐶

      (2.10) 

De acordo com Young et al. (2010) a potência (𝑊̇𝑉𝐶) pode ser constituída 

basicamente por potência de eixo (𝑊̇𝑒𝑖𝑥𝑜), potência devido às tensões cisalhantes (𝑊̇𝑐𝑖𝑠) e 

potência devido às tensões normais (𝑊̇𝑛𝑜𝑟).  

𝑊̇𝑉𝐶 = 𝑊̇𝑒𝑖𝑥𝑜 + 𝑊̇𝑐𝑖𝑠 + 𝑊̇𝑛𝑜𝑟       (2.11) 

Young et al. (2010) assume ainde que a 𝑊̇𝑐𝑖𝑠 é desprezível e que 𝑊̇𝑛𝑜𝑟 pode ser 

definida conforme Eq. (2.12). 

𝑊̇𝑛𝑜𝑟 = ∫ 𝑃⃗  𝑉⃗ 𝑒𝑙. 𝑑𝐴 
𝑆𝐶

        (2.12) 

Onde 𝑃 representa a pressão normal atuando ao longo da superfície de controle. 

Combinando as Eqs. 2.7, 2.10, 2.11 e 2.12 resulta em: 

𝜕

𝜕𝑡
(∫ 𝑒 𝑝 𝑑𝑉𝑜𝑙𝑉𝐶

) = 𝑄̇𝑉𝐶 + 𝑊̇𝑒𝑖𝑥𝑜 − ∫ (
𝑉𝑒𝑙

2

2
+ 𝑔𝑧 + 𝑢 +

𝑃

𝜌
)  𝑝 𝑉⃗ 𝑒𝑙 . 𝑑𝐴 

𝑆𝐶
  (2.13) 

Ou ainda: 

𝜕

𝜕𝑡
(∫ 𝑒 𝑝 𝑑𝑉𝑜𝑙𝑉𝐶

) = 𝑄̇𝑉𝐶 + 𝑊̇𝑒𝑖𝑥𝑜 + ∑ (
𝑉𝑒𝑙

2

2
+ 𝑔𝑧 + 𝑢 +

𝑃

𝜌
) 𝜌𝑉𝑒𝑙𝐴𝑒𝑛𝑡 − ∑ (

𝑉𝑒𝑙
2

2
+𝑠𝑎𝑖

𝑔ℎ + 𝑢 +
𝑃

𝜌
) 𝜌𝑉𝑒𝑙𝐴          (2.14) 

Onde 𝑢  representa a energia interna por unidade de massa. Segundo Çengel e Boles 

(2013), a Eq. 2.15 define a propriedade entalpia (ℎ): 

ℎ = 𝑢 +
𝑃

𝜌
          (2.15) 

Em diversos casos da engenharia é comum desprezar as variações de energia 

cinética e potêncial de forma a simplificar a Eq. 2.14, combinando ainda com a Eq. 2.15, 

tem-se: 

𝜕

𝜕𝑡
(∫ 𝑒 𝑝 𝑑𝑉𝑜𝑙𝑉𝐶

) = 𝑄̇𝑉𝐶 + 𝑊̇𝑒𝑖𝑥𝑜 + ∑ (ℎ 𝜌 𝑉𝑒𝑙 𝐴)𝑒𝑛𝑡 − ∑ (ℎ 𝜌 𝑉𝑒𝑙 𝐴)𝑠𝑎𝑖   

           (2.16) 
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A Eq. 2.16 representa umas das formulações mais comuns para a primeira lei da 

termodinâmica (PLT). 

2.1.3 Segunda Lei da Termodinâmica (SLT) 

Moran et al. (2011) afirma que a SLT permite prever a direção espontânea dos 

processos, estabelecer as condições de equilíbrio, determinar a melhor performance de 

ciclos, motores e outros dispositivos, avaliar quantitativamente os fatores que impedem o 

alcance da melhor performance teórica, definir escalas de temperatura independentes de 

propriedades de qualquer substância termométrica, e desenvolver meios de avaliar 

propriedades como energia interna e entalpia em termos de propriedades que podem ser 

avaliadas com maior facilidade experimentalmente. 

Borgnakke e Sonntag (2009) apresenta os enunciados de Kelvin-Plank e Clausius 

para a SLT. O enunciado de Kelvin-Plank estabelece que é impossível construir um 

dispositivo que irá operar em um ciclo e que produza nenhum efeito diferente da elevação 

de um peso e resfriamento de um reservatório térmico quente. O enunciado de Clausius 

estabelece que é impossível construir um dispositivo que opere em um ciclo e que produza 

nenhum efeito diferente da transferência de calor de um corpo frio para um corpo quente.  

Çengel e Boles (2006) ratificam que a inexistência de uma máquina térmica com 

eficiência de 100% não está associada às perdas por atrito ou de natureza dissipativa é uma 

limitação que se aplica também às máquinas térmicas ideais. Diante disto Borgnakke e 

Sonntag (2009) ressalta a importância de estimar a máxima eficiência que um dispositivo 

térmico pode apresentar. Para tanto se faz necessária a definição de um processo ideal, 

também chamado de processo reversível, que é definido por Çengel e Boles (2006) como o 

processo que após ocorrido pode ser revertido e após a realização de tal reversão não se 

notará algum vestígio no sistema e no meio.  

Borgnakke e Sonntag (2009) estabelece que o ciclo que apresenta o máximo 

desempenho térmico é aquele composto apenas por processos reversíveis, e que se cada 

processo de um ciclo é reversível o ciclo também será reversível. Observa-se que a inversão 

de uma máquina térmica reversivel resulta em um refrigerador reversivel. O principal ciclo 

termodinnâmico reversível é o ciclo de Carnot. 

Moran et al. (2011) apresenta o ciclo de Carnot como uma sucessão de quatro 

processos internamente reversíveis, sendo dois processos adiabáticos alternados por dois 
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processos isotérmicos. A fig. 1 apresenta o ciclo de potência de Carnot e o ciclo de 

refrigeração de Carnot. 

 

Figura 1 - Diagrama P-V do (a) Ciclo de Carnot e (b) Ciclo de Carnot Reverso. (ÇENGEL e 

BOLES, 2006) 

 

Borgnakke e Sonntag (2009) apresenta o conceito de eficiência térmica como sendo 

a razão entre o que é produzido (energia pretendida) e o que é usado (energia gasta). 

Classificando os sistemas térmicos em: máquinas térmicas, refrigerador e bomba de calor, 

as Eqs. 2.17, 2.18 e 2.19 determinam respectivamente as eficiências térmicas destes 

dispositivos. 

𝜂𝑀𝑇 =
𝑊̇

𝑄̇𝐻
= 1 −

𝑄̇𝐿

𝑄̇𝐻
        (2.17) 

𝜂𝑅𝐸 =
𝑄̇𝐿

𝑊̇
=

1

𝑄̇𝐻
𝑄̇𝐿

−1
         (2.18) 

𝜂𝐵𝐶 =
𝑄̇𝐻

𝑊̇
=

1

1−
𝑄̇𝐿
𝑄̇𝐻

         (2.19) 

Onde 𝑊̇ representa a potência liquida produzida (máquinas térmicas) ou consumida 

(refrigeradores e bombas de calor), 𝑄̇𝐻 representa o fluxo de calor trocado com a fonte quente 

e 𝑄̇𝐿 representa o fluxo de calor trocado com a fonte fria. A eficiência térmica de 

refrigeradores e bombas de calor, por convenção é denomina de Coeficiente de Performance 

(COP), segundo Çengel e Boles (2006) a criação deste novo parâmetro é realizada na 

intenção de se evitar a inconveniência de se associar o termo eficiência à valores maiores do 

que um. 

Annamalai, Puri e Jog (2010) apresenta dois corolários de Carnot: 
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- A eficiência térmica de um ciclo de potência irreversível é sempre menor que a 

eficiência térmica de um ciclo de potência reversível quando ambos operam entre os mesmos 

reservatórios térmicos. 

- Todos os ciclos de potência reversíveis operando entre os mesmos reservatórios 

térmicos devem ter a mesma eficiência térmica. 

Conforme corolários de Carnot apresentados e ainda segundo Borgnakke e Sonntag 

(2009) a eficiência térmica dos ciclos de Carnot são funções apenas das temperaturas dos 

reservatórios entre os quais os dispositivos operam. Utilizando-se da escala de temperatura 

termodinâmica proposta por Lord Kelvin as expressões de eficiência térmica e coeficientes 

de performance para dispositivos que operem conforme o ciclo de Carnot podem ser 

modificadas. As Eqs. 2.20, 2.21 e 2.22 modificam respectivamente as Eqs. 2.17, 2.18 e 2.19 

utilizando-se da escala de temperatura termodinâmica proposta por Lord Kelvin. As Eqs. 

2.20, 2.21 e 2.22 apresentam as máximas eficiências térmicas dos dispositivos térmicos 

operando entre dois reservatórios térmicos. 

𝜂𝑀𝑇,𝐶𝑎𝑟𝑛𝑜𝑡 = 1 −
𝑇𝐿

𝑇𝐻
        (2.20) 

𝜂𝑅𝐸,𝐶𝑎𝑟𝑛𝑜𝑡 =
1

𝑇𝐻
𝑇𝐿

−1
         (2.21) 

𝜂𝐵𝐶,𝐶𝑎𝑟𝑛𝑜𝑡 =
1

1−
𝑇𝐿
𝑇𝐻

         (2.22) 

Onde 𝑇𝐻 e 𝑇𝐿 representam respectivamente as temperaturas dos reservatórios de 

alta e de baixa temperatura. 

Moran et al. (2011) apresenta um terceiro corolário da SLT, denominado de 

Desigualdade de Clausius, conforme Eq. 2.23. 

∮(
𝛿𝑄

𝑇
)
𝑏

≤ 0          (2.23) 

Onde 𝛿𝑄 representa a transferência de calor em uma parte da fronteira do sistema 

durante uma porção do ciclo, T representa a temperatura absoluta na parte da fronteira na 

qual ocorre a transferência de calor 𝛿𝑄 . O subscrito 𝑏 informa que o integrando deve ser 

avaliado na fronteira do sistema que está executando o ciclo. A integral deve ser realizada 

sobre todas as partes da fronteira ao longo de todo o ciclo. Moran et al. (2011) ressalta que 

a igualdade é valida quando não existem irreversibilidades internas quando o sistema executa 

o ciclo e a desilgualdade se aplica quando existem irreversibilidades internas. 

Uma expressão equivalente para a desigualdade de Clausius é representada pela Eq. 

2.24. 
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∮(
𝛿𝑄

𝑇
)
𝑏

= −𝛿𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜         (2.24) 

Segundo Moran et al. (2011) o parâmetro 𝛿𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜 pode ser interpretado como uma 

representação da intensidade da desigualdade. 𝛿𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜 terá valor nulo quando não se 

apresentam irreversibilidades dentro do sistema, terá valor positivo quando 

irreversibilidades internas estiverem presentes no sistema, e nunca deverá ser negativo. 

2.1.4 Entropia  

Observa-se, a partir da desigualdade de Clausius, que para qualquer ciclo 

envolvendo processos internamente reversíveis o termo ∮ (
𝛿𝑄

𝑇
)
𝑏
 será nulo. Annamalai, Puri 

e Jog (2010) afirma que desde que a integral cíclica de qualquer propriedade é igual a zero, 

o termo (
𝛿𝑄

𝑇
)
𝑖𝑛𝑡,𝑟𝑒𝑣

 será definido como um propriedade e denominado de entropia (S), 

conforme Eqs. 2.25 e 2.26. 

(
𝛿𝑄

𝑇
)
𝑖𝑛𝑡,𝑟𝑒𝑣

= 𝑑𝑆         (2.25) 

∫ (
𝛿𝑄

𝑇
)

2

1 𝑖𝑛𝑡,𝑟𝑒𝑣
= 𝑆2 − 𝑆1        (2.26) 

Ou ainda: 

𝛿𝑄 𝑟𝑒𝑣 = 𝑇𝑑𝑆         (2.27) 

Kaminski e Jensen (2005) afirmam que a entropia pode ser entendida como a 

qualidade da energia térmica armazenada e pode fornecer uma medida dos limites de 

produção de trabalho. Segundo Nag (2006) a área sob a curva de um processo reversível i-j 

representado em um diagrama T-S representa o calor adicionado no processo reversível i-j, 

conforme fig. 2, e pode ser calculado a partir da integração da Eq. 2.27. 
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Figura 2 - Diagrama T-s para um processo reversivel com transferência de calor. (ÇENGEL e 

BOLES, 2013) 

 

Kaminski e Jensen (2005) complementam que uma adição de calor ao sistema 

promove um aumento de entropia, e uma retirada de calor do sistema produz uma redução 

na entropia. Segundo Eastop e McConkey (2009) ao longo de um processo reversível e 

adiabático a entropia se mantem constante, tal processo é definido como isentrópico. Çengel 

e Boles (2006) apresenta o diagrama T-s para o ciclo de Carnot, conforme fig. 3 onde os 

processos 4-1 e 2-3 são isentrópicos, e define o trabalho líquido do ciclo de Carnot conforme 

Eq. 2.28. 

 

Figura 3 - Representação do Ciclo de Carnot em diagrama T-S. (ÇENGEL e BOLES, 2013) 

 

𝑊𝑙𝑖𝑞 = (𝑇2 − 𝑇3)(𝑆2 − 𝑆1)        (2.28) 

Balmer (2010) utiliza-se de relações termodinâmicas para quantificar valores 

numéricos da propriedade entropia a partir da Eq. 2.29. 
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𝑇𝑑𝑆 = 𝛿𝑄 𝑟𝑒𝑣 = 𝑑𝐸 + 𝛿𝑊 𝑟𝑒𝑣       (2.29) 

Desprezando as variações de energia cinética, potencial, a Eq. 2.30 pode ser 

reescrita: 

𝑑𝑠 =
𝑑𝑢

𝑇
+

𝑃

𝑇
𝑑𝑣         (2.30) 

𝑑𝑠 =
𝑑ℎ

𝑇
−

𝑣

𝑇
𝑑𝑃         (2.31) 

Para uma substância incompressível, admitindo que o volume específico seja 

constante e que: 𝑐𝑝 = 𝑐𝑣 = 𝑐 =
𝑑𝑢

𝑑𝑇
= 𝑐𝑡𝑒; a integração da Eq. 2.30 pode ser realizada 

definindo a variação de entropia entre dois estados conforme Eq. 2.32. 

(𝑠2 − 𝑠1)𝑖𝑛𝑐 = 𝑐 ln
𝑇2

𝑇1
        (2.32) 

Para um gás ideal, a integração das Eqs. 2.30 e 2.31 pode ser realizada após a 

substituição dos termos  
𝑃

𝑇
 e 

𝑣

𝑇
 por 

𝑅

𝑣
 e 

𝑅

𝑃
 respectivamente, onde R é a constante do gás ideal a 

ser analisado, resultando nas Eqs. 2.33 e 2.34. 

(𝑠2 − 𝑠1)𝑔𝑎𝑠 𝑖𝑑𝑒𝑎𝑙 = ∫
𝑐𝑃(𝑇)

𝑇
𝑑𝑇

2

1
− 𝑅 ln

𝑃2

𝑃1
      (2.33) 

(𝑠2 − 𝑠1)𝑔𝑎𝑠 𝑖𝑑𝑒𝑎𝑙 = ∫
𝑐𝑣(𝑇)

𝑇
𝑑𝑇

2

1
+ 𝑅 ln

𝑣2

𝑣1
      (2.34) 

Moran et al. (2011) apresenta o balanço de entropia para sistema fechado em termos 

de taxa, conforme Eq. 2.35. 

𝑑𝑆

𝑑𝑡
= ∑

𝑄̇𝑗

𝑇𝑗
𝑗 + 𝑆̇𝑔𝑒𝑟         (2.35) 

Onde 𝑆𝑔𝑒𝑟 representa a taxa de geração de entropia dentro das fronteiras do sistema 

e o termo 
𝑄̇

𝑇
 pode ser entendido como a taxa de transferência de entropia associada a 

transferência de calor. Moran et al. (2011) afirma que avaliar o termo de transferência de 

entropia associada ao calor requer informações tanto sobre a transferência de calor como da 

temperatura na porção da fronteira onde a transferência de calor ocorre. No entanto tal 

informação é quase sempre desconhecida ou indefinida e o sistema não passa por estados 

próximos de estados de equilíbrio, então se torna conveniente aumentar a fronteira do 

sistema de forma que a temperatura da fronteira corresponda à temperatura da vizinhança. 

Por consequência, na análise de entropia gerada serão consideradas as irreversibilidades que 

ocorrem na porção da vizinhança incorporada pelo aumento da fronteira do sistema. 

 Borgnakke e Sonntag (2009) observa que a entropia gerada é nula para processos 

internamente reversíveis e positiva para processos que apresentam irreversibilidades 
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internas. A partir da aplicação do TTR à propriedade entropia, obtem-se o balanço de 

entropia para volumes de controle, representado pela Eq. 2.36. 

(
𝑑𝑆

𝑑𝑡
)
𝑣𝑐

= ∑
𝑄̇𝑗

𝑇𝑗
𝑗 + ∑ 𝑚̇𝑒𝑠𝑒𝑒 − ∑ 𝑚̇𝑠𝑠𝑠𝑠 + 𝑆̇𝑔𝑒𝑟    (2.36) 

Moran et al. (2011) apresenta o Principio do Aumento da Entropia, que determina 

que a soma das variações de entropia de um sistema e sua respectiva vizinhança deve ser 

positiva. Tal principio justifica como a SLT determina a direção dos processos, pois os 

processos so podem ocorrer em uma direção na qual o Principio do Aumento de Entropia 

seja respeitado. 

Para Kaminski e Jensen (2005) muitos dispositivos (turbinas, bombas, 

compressores, bocais, difusores, etc) podem ser idealizados como isentrópicos e para estes 

dispositivos seu máximo desempenho é obtido quando operando como um processo 

isentrópico. No entanto, Çengel e Boles (2006) demonstra que um compressor, quando 

operando isotermicamente, apresenta desempenho maior do que se operasse 

isentropicamente. 

Moran et al. (2011) define a eficiência isentropica de turbinas (Eq. 2.37), e 

compressores e bombas (Eq. 2.38).  

𝜂𝑖𝑠𝑜,𝑡𝑢𝑟 =
𝑊̇𝑟𝑒𝑎𝑙

𝑊̇𝑖𝑠𝑜
=

ℎ𝑒−ℎ𝑠

ℎ𝑒−ℎ𝑠,𝑖𝑠𝑜
        (2.37) 

𝜂𝑖𝑠𝑜.𝑐𝑜𝑚𝑝 =
𝑊̇𝑖𝑠𝑜

𝑊̇𝑟𝑒𝑎𝑙
=

ℎ𝑒−ℎ𝑠,𝑖𝑠𝑜

ℎ𝑒−ℎ𝑠
       (2.38) 

Onde ℎ𝑠,𝑖𝑠𝑜 corresponde a entalpia de saída do dispositivo caso o processo de 

expansão ou compressão ocorresse de maneira isentrópica (adiabática e internamente 

reversível), ou seja: 𝑠𝑠 = 𝑠𝑒. 

2.1.5 Exergia 

Dinçer e Zamfirescu (2015) definem exergia como o máximo trabalho que um 

sistema termodinâmico pode produzir até atingir o equilíbrio termodinâmico com sua 

vizinhança. Define ainda que o equilíbrio termodinâmico é atingido quando o sistema se 

encontra na mesma temperatura, pressão e potencial químico de suas vizinhanças. A 

convenção geral assume o estado de referência com uma pressão de 101,325 kPa e 

temperatura de 298,15 K.  

Kotas (1985) apresenta o balanço de exergia para volumes de controle, em regime 

permanente, conforme Eq. 2.39. 
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∑ (𝑚̇𝑏)𝑒𝑛𝑡 + ∑ 𝑄̇𝑟 (𝑇𝑟 −
𝑇0

𝑇𝑟
)𝑟 = ∑ (𝑚̇𝑏)𝑠𝑎𝑖 + 𝑊̇𝑥 + 𝐵̇𝑑𝑒𝑠    (2.39) 

𝑏 = (ℎ − 𝑇0𝑠) − (ℎ0 − 𝑇0𝑠0) +
𝐶0

2

2
+ 𝑔𝑍0 + 𝑏𝑞𝑢𝑖     (2.40) 

𝐵̇𝑑𝑒𝑠 = 𝑇0𝑆̇𝑔𝑒𝑟         (2.41) 

Onde 𝑏 representa a exergia específica associada a um fluxo de materia, 

𝑄̇𝑟 (𝑇𝑟 −
𝑇0

𝑇𝑟
) representa o fluxo de exergia térmico, associado a transferência de calor que 

ocorre em uma dada região 𝑟 da superfície de controle cuja temperatura instantânea é 

definida por 𝑇𝑟, 𝑊̇𝑥 representa a taxa de transferência de exergia associada à potência, 𝐵̇𝑑𝑒𝑠 

representa a taxa de destruição de exergia associada às irreversibilidades, 𝐶0  representa a 

velocidade média do fluxo em relação à superfície da terra, 𝑍0 representa a altura do fluxo 

em relação ao nível do mar, 𝑔 representa a aceleração da gravidade, e 𝑏𝑞𝑢𝑖 representa a 

exergia química específica.  

Kotas (1985) define a exergia química como o máximo conteúdo de trabalho que 

pode ser obtido quando a substância em consideração está nas condições de temperatura e 

pressão de estado morto e é levada a condição de equilíbrio químico com o ambiente por 

processos que envolvem transferência de calor e troca de substâncias apenas com o ambiente.  

Segundo Silva (2013) a exergia química pode ser avaliada conforme Eq. 2.42, que 

está relacionada a diferença entre as propriedades entropia e entalpia do componente “i” nas 

condições de temperatura e pressão de estado morto (ℎ0,𝑖 e 𝑠0,𝑖) em relação a entalpia e 

entropia deste componente quando se encontra em equilíbrio químico com o ambiente de 

referência (ℎ00,𝑖 e 𝑠00,𝑖). 

𝑏𝑞𝑢𝑖,𝑖 = ℎ0,𝑖 − ℎ00,𝑖 − 𝑇0(𝑠0,𝑖 − 𝑠00,𝑖)       (2.42) 

Onde ℎ0,𝑖 e 𝑠0,𝑖 são avaliadas nas condições de 𝑇0, 𝑃0 e composição na mistura, e 

ℎ00,𝑖 e 𝑠00,𝑖 são avaliadas nas condições de 𝑇0, 𝑃0 e composição da substância “i” no 

ambiente de referência. 

Moran et al. (2011) define a exergia química para uma mistura de gases ideais, 

constituída apenas de substâncias presentes como gases na atmosfera, como o somatório das 

contribuições de cada um dos componentes, conforme Eq. 2.43. 

𝑏̅𝑞𝑢𝑖 = 𝑅𝑇0 ∑ 𝑦i,00 ln (
𝑦𝑖,0

𝑦𝑖,00
)

𝑗
𝑖=1        (2.43) 
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Onde 𝑏̅𝑞𝑢𝑖 representa a exergia química específica na base molar, 𝑦𝑖,0 representa a 

fração molar do componente i na mistura nas condições de 𝑇0 e 𝑃0, enquanto e 𝑦𝑖,00 

representa a fração molar do componente i na atmosfera.  

Kotas (1985) afirma que o fluxo de exergia térmico, associado à transferência de 

calor, pode ser avaliado em duas situações: para 𝑇𝑟 > 𝑇0 pode ser entendido como a potência 

extraída de uma máquina térmica reversível que recebe 𝑄̇𝑟 de um reservatório à 𝑇𝑟 e rejeita 

calor em um reservatório à 𝑇0, enquanto que para 𝑇𝑟 < 𝑇0 o fluxo de exergia térmica pode 

ser visto como a mínima potência necessária para manter uma taxa de resfriamento igual à 

𝑄̇𝑟 em um sistema que se encontra na temperatura 𝑇𝑟. Com relação a 𝑊̇𝑥, Kotas (1985) 

complementa que o fluxo de exergia associado à potência é igual em magnite e direção à 

própria potência consumida ou produzida. 

Dinçer e Rosen (2002) definem eficiência exergética (𝜂𝑥) em uma análise 

exergética convencional, para um volume de controle em regime permanente, como a razão 

entre o somatório da exergia dos produtos que saem do volume de controle sobre o somatório 

das exergias que entram. Kreith (1999) define a taxa de exergia fornecida ao sistema (𝐵̇𝑓𝑜𝑟) 

como o somatório do fluxo de exergia dos produtos que saem (𝐵̇𝑝𝑟𝑜), da taxa de destruição 

de exergia (𝐵̇𝑑𝑒𝑠), e da taxa de exergia perdida (𝐵̇𝑝𝑒𝑟), conforme Eq. 2.44, que quando 

aplicada na definição de eficiência exergética resulta na Eq. 2.45. 

𝐵̇𝑓𝑜𝑟 = 𝐵̇𝑝𝑟𝑜 + 𝐵̇𝑑𝑒𝑠 + 𝐵̇𝑝𝑒𝑟       (2.44) 

𝜂𝑥 =
𝐵̇𝑝𝑟𝑜

𝐵̇𝑓𝑜𝑟
= 1 −

𝐵̇𝑑𝑒𝑠+𝐵̇𝑝𝑒𝑟

𝐵̇𝑓𝑜𝑟
        (2.45) 

2.2 BOMBA DE CALOR 

Segundo Wang (2000) Bomba de Calor é um equipamento que apresenta os 

mesmos componentes de uma unidade de refrigeração operando com a função de extrair 

calor de uma fonte e rejeitar ao ar ou água a uma temperatura superior à desta fonte. Çengel 

e Boles (2006) afirma que o objetivo de uma bomba de calor é manter um determinado meio 

aquecido a partir a absorção de calor de uma fonte a baixa temperatura e fornecimento deste 

calor a um meio mais quente. 

Segundo Dinçer e Kanoglu (2011) a maioria das bombas de calor atuais operam 

segundo o ciclo por compressão de vapor que é composto basicamente por quatro 
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dispositivos: compressor, condensador, dispositivo de expansão e evaporador, conforme fig. 

4.  

 

Figura 4 - Esquema do ciclo da bomba de calor por compressão de vapor. (MAIA, 2014)  

 

Althouse, Turnquist e Bracciano (2004) afirma que o compressor promove a 

mudança do refrigerante de um estado de vapor a baixa pressão para vapor a alta pressão, 

onde refrigerante é o fluido de trabalho de refrigeradores/bombas de calor. Segundo 

Whitman (2012) o evaporador é o responsável por absorver calor no sistema a partir de um 

meio que está sendo resfriado, onde o processo é acompanhado pela manutenção do 

evaporador a uma temperatura abaixo da temperatura do meio resfriado. Segundo Trott e 

Welch (1999) o objetivo do condensador em um ciclo por compressão de vapor é de receber 

o vapor superaquecido que sai do compressor e resfria-lo para remover inicialmente o 

superaquecimento e depois o calor latente até que o refrigerante retorne ao estado de líquido 

subresfriado. Segundo Hundy, Trott e Welch (2008) a proposta do dispositivo de expansão 

é de controlar o fluxo de refrigerante do lado de alta pressão para o lado de baixa pressão.  

De acordo com Teiniranta (2010) a bomba de calor compete com sistemas 

tradicionais de aquecimento como fornos, lareiras e aquecedores por resistência, 

apresentando menores impactos ambientais em relação à fornos e lareiras e menor consumo 

de energia em relação a aquecedores por resistência elétrica. Mumjumdar (2014) apresenta 

como beneficios da aplicação da bomba de calor no processo de secagem: possibilita a 

secagem a baixas temperaturas, baixo custo de operação e elevada eficiência energética. 
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2.2.1 Ciclo Ideal e Real de Refrigeração por Compressão de Vapor 

A descrição do ciclo ideal de refrigeração por compressão de vapor de Borgnakke 

e Sonntag (2009), conforme fig 5, mostra que vapor saturado a baixa pressão entra no 

compressor (estado 1), sofre uma compressão adiabática reversível até o estado de vapor 

superaquecido (estado 2), entra no condensador onde calor é rejeitado a pressão constante e 

o fluido deixa o condensador no estado de liquido saturado (estado 3), entra no dispositivo 

de expansão e passa por um processo de estrangulamento adiabático até chegar em baixa 

pressão (estado 4), entra no evaporador onde é vaporizado a pressão constante voltando à 

entrada do compressor. 

 

 

Figura 5 - Diagrama T-s e esquema do ciclo ideal de refrigeração por compressão de vapor. 

(Adaptado de ÇENGEL e BOLES, 2013) 

 

Apesar de uma boa aproximação em relação aos sistemas reais o ciclo ideal de 

refrigeração por compressão de vapor ainda apresenta alguns desvios em relação ao ciclo 

real de refrigeração por compressão de vapor. Çengel e Boles (2006) destaca que as 

irreversibilidades que ocorrem nos componentes de um sistema real promovem desvios em 

relação ao ciclo ideal, sendo o atrito e as transferências de calor as principais fontes de 

irreversibilidades. A fig 6 apresenta o diagrama T-s e o esquema de um ciclo real de 

refrigeração por compressão de vapor. 
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Figura 6 - Diagrama T-s e esquema do ciclo real de refrigeração por compressão de vapor. 

(Adaptado de ÇENGEL e BOLES, 2013) 

 

 Dentre os desvios do ciclo real em relação ao ciclo ideal observam-se as quedas de 

pressão ao longo das tubulações e trocadores de calor e as trocas de calor com o meio nas 

tubulações que ligam os componentes do sistema. O fluido refrigerante entra no compressor 

no estado de vapor superaquecido, com o objetivo de evitar a sucção de liquido pelo 

compressor. O processo de compressão envolve irreversibilidades devido ao atrito e 

dependendo dos fluxos de calor associados ao compressor podem ocorrer conforme processo 

(1-2) ou processo (1-2’), onde o processo (1-2’) que envolve resfriamento do compressor é 

preferencial, até mesmo em relação ao processo isoentropico, pois promove a redução do 

volume específico do fluido de trabalho e consequentemente reduz o consumo de energia do 

processo de compressão. O fluido refrigerante sai do condensador no estado de liquido 

subresfriado, segundo Nag (2006) o subresfriamento promove uma redução do título do 

refrigerante na entrada do evaporador, o que contribui para o efeito frigorífico.  

2.2.2 Desempenho Térmico de Sistemas Frigoríficos 

A medida de desempenho térmico dos sistemas frigoríficos é o Coeficiente de 

Performance (COP). Balmer (2010) define COP como a razão entre a saída energética 

desejada e a entrada energética consumida. Ressalta-se que os objetivos de refrigeradores e 

bombas de calor são distintos, portanto, ainda que operando entre os mesmos reservatórios 
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térmicos um sistema frigorífico apresenta COPs distintos quando operando como um 

refrigerador ou como bomba de calor.  As eqs. 2.46 e 2.47 apresentam respectivamente o 

COP para refrigeradores e para bombas de calor, onde no primeiro caso o COP é definido 

pelo calor retirado do reservatório de baixa temperatura (𝑄𝐿) dividido pelo trabalho liquido 

consumido pelo sistema (𝑊𝑙𝑖𝑞) e no caso da bomba de calor é definido pelo calor adicionado 

ao reservatório de alta temperatura (𝑄𝐻) dividido pelo trabalho liquido consumido. 

𝐶𝑂𝑃𝑅 =
𝑄𝐿

𝑊𝑙𝑖𝑞
         (2.46) 

𝐶𝑂𝑃𝐵 =
𝑄𝐻

𝑊𝑙𝑖𝑞
         (2.47) 

O COP do ciclo de Carnot Reverso apresenta o limite teórico de desempenho 

térmico de um sistema frigorífico. As Eqs. 2.46 e 2.47 apresentam respectivamente os 

coeficientes de um refrigerador de Carnot e de uma Bomba de Calor de Carnot. Estas 

equações são definidas com base na hipótese que (𝑆2 − 𝑆1) = (𝑆3 − 𝑆4) a partir da análise 

do diagrama T-s do ciclo de Carnot apresentado na fig. 3. 

𝐶𝑂𝑃𝑅𝐶𝑎𝑟𝑛𝑜𝑡
=

𝑄𝐿

𝑄𝐻−𝑄𝐿
=

𝑇𝐿(𝑆2−𝑆1)

(𝑇𝐻−𝑇𝐿)(𝑆3−𝑆4)
=

𝑇𝐿

𝑇𝐻−𝑇𝐿
     (2.48) 

𝐶𝑂𝑃𝐵𝐶𝑎𝑟𝑛𝑜𝑡
=

𝑄𝐻

𝑄𝐻−𝑄𝐿
=

𝑇𝐻(𝑆3−𝑆4)

(𝑇𝐻−𝑇𝐿)(𝑆3−𝑆4)
=

𝑇𝐻

𝑇𝐻−𝑇𝐿
     (2.49) 

As Eqs 2.48 e 2.49 mostram que os coeficientes de performance do refrigerador de 

Carnot e da bomba de calor de Carnot são funções das temperaturas dos reservatórios de alta 

e baixa.  

2.3 PSICROMETRIA 

Segundo Eastop e McConkey (2009) muitos processos industriais necessitam de 

uma atmosfera controlada, logo as propriedades do ar atmosférico devem ser conhecidas e 

consideradas no desenvolvimento destes processos. Wang (2000) define por Psicrometria o 

estudo das propriedades do ar atmosférico (ar úmido), sendo este estudo utilizado 

amplamente para a análise de diversos processos de condicionamento de ar. 

Moran et al. (2011) definem ar úmido como uma mistura de ar seco com vapor de 

água, em que o ar seco é tratado como se fosse um componente puro, enquanto o ar seco é 

definido como um ar sem a presença de vapor de água. Segundo Çengel e Boles (2006) para 

aplicações entre -10°C e 50°C é bastante conveniente tratar tanto o ar seco, quanto o vapor 
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de água presente no ar umido como gases ideais, o que implica no tratamento do ar úmido 

como uma mistura de gases ideais. 

Borgnakke e Sonntag (2009) apresentam o modelo de Dalton para a análise de 

misturas de gases ideais, onde são definidos os parâmetros: pressão parcial do componente 

i (𝑃𝑖), a fração molar de um componente i (𝑦𝑖) e pressão da mistura (𝑃), conforme Eqs. 2.50, 

2.51 e 2.52, respectivamente. 

𝑃𝑖 = 𝑦𝑖𝑃         (2.50) 

𝑦𝑖 =
𝑛𝑖

𝑛
         (2.51) 

𝑃 = ∑𝑃𝑖         (2.52) 

Sonntag et al. (2003) define o ponto de orvalho de uma mistura de gás e vapor como 

a temperatura na qual o vapor condensa ou solidifica quando é resfriado à pressão constante. 

Balmer (2010) define dois parâmetros importantes para a avaliação da umidade do ar: 

umidade relativa (𝜙) e umidade absoluta (𝜔), conforme as Eqs. 2.53 e 2.54. 

 𝜙 =
𝑃𝑣

𝑃𝑔
         (2.53) 

𝜔 = 0,622 (
𝑃𝑔

𝑃𝑎
)         (2.54) 

Onde 𝑃𝑣 representa a pressão parcial do vapor de água e 𝑃𝑔 representa a pressão de 

saturação da água para a temperatura da mistura. Moran et al. (2011) afirma que quando a 

pressão parcial do vapor de água se iguala a pressão de saturação, o ar úmido é definido 

como saturado.  

Eastop e McConkey (2009) apresenta a lei de Gibbs-Dalton, que estabelece um 

modelo para determinar propriedades de misturas. Segundo a lei de Gibbs-Dalton a energia 

interna, entalpia e entropia de misturas gasosas são respectivamente iguais às somas das 

energias internas, entalpias e entropias de seus constituintes, definidas para cada constituinte 

na temperatura da mistura e na condição de ocupar sozinho todo o volume que a mistura 

ocupa. As Eqs. 2.55, 2.56, 2.57 representam o calculo das propriedades energia interna (U), 

entalpia (H) e entropia (S) para misturas. 

𝑈 = 𝑚𝑢 = ∑𝑚𝑖𝑢𝑖          (2.55) 

𝐻 = 𝑚ℎ = ∑𝑚𝑖ℎ𝑖         (2.56) 

𝑆 = 𝑚𝑠 = ∑𝑚𝑖𝑠𝑖         (2.57) 

Çengel e Boles (2006) afirmam que a entalpia do vapor de água contido no ar pode 

ser definida como a entalpia do vapor saturado para a temperatura da mistura. Nag (2006) 
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define o calor especifico a volume constante (𝑐𝑣) e calor especifico a pressão constante (𝑐𝑝) 

para misturas conforme Eqs. 2.58 e 2.59 respectivamente. 

𝑐𝑣 =
∑𝑐𝑣𝑖𝑚𝑖

∑𝑚𝑖
         (2.58) 

𝑐𝑝 =
∑𝑐𝑝𝑖𝑚𝑖

∑𝑚𝑖
         (2.59) 

Balmer (2010) afirma que o ar úmido pode ser facilmente resfriado e 

desumidificado por meio de resfriamento até seu ponto de orvalho, seguido de condensação, 

com posterior aquecimento sensível da mistura ar-vapor remanescente até a temperatura 

desejada, conforme Fig. 7. 

 

Figura 7 – Esquema do processo de resfriamento com desumidificação, seguido de aquecimento 

sensível. (Adaptado de BALMER, 2010) 

 

Moran et al. (2011) apresenta o balanço de massa para o processo de resfriamento 

com desumificação (Eqs. 2.60 à 2.62). 

𝑚̇𝑎,𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇𝑎,𝑠𝑎𝑖 = 𝑚̇𝑎        (2.60) 

𝑚̇𝑣,𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇𝑣,𝑠𝑎𝑖 + 𝑚̇𝑐,𝑠𝑎𝑖        (2.61) 

Onde os subscritos 𝑎, 𝑣 e 𝑐 indicam respectivamente ar seco, vapor de água e 

condensado. A massa do condensado pode ser definida conforme Eq. 2.62. 

𝑚̇𝑐,𝑠𝑎𝑖 = 𝑚̇𝑎(𝜔𝑒𝑛𝑡 − 𝜔𝑠𝑎𝑖)        (2.62) 

Para o caso do aquecimento sensível o balanço de massa é modelado conforme Eqs. 

2.63 e 2.64. 

𝑚̇𝑎,𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇𝑎,𝑠𝑎𝑖         (2.63) 

𝑚̇𝑣,𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇𝑣,𝑠𝑎𝑖         (2.64) 
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2.4 TERMOECONOMIA 

A exergia é a única medida que quantifica, segundo uma base termodinâmica 

correta, as ineficiências dos dispositivos que compõem uma instalação, e consideram o 

rendimento exergético como o parâmetro idôneo para comparar de maneira racional o 

comportamento de dispositivos ou plantas completas distintas, ainda que tenham objetivos 

diferentes (LOZANO et al., 1989). 

A determinação apenas das irreversibilidades e eficiências exergéticas de uma 

planta e seus dispositivos é insuficiente para o desenvolvimento de melhorias do sistema, 

sendo necessária a consideração de três fatores adicionais (LOZANO; VALERO, 1989): (i) 

nem toda irreversibilidade pode ser evitada, (ii) a recuperações de exergia locais (local 

savings exergy) que podem ser alcançadas em dispositivos ou processos diferentes de uma 

instalação não são equivalentes, (iii) oportunidades de recuperação de exergia só podem ser 

especificadas através de estudo detalhado dos mecanismos fundamentais de geração de 

entropia.  

Lozano et al. (1989) afirmam que o projeto, otimização e auditoria de um sistema 

energético, bem como a alocação de custos de produção segundo uma avaliação exergética 

na definição dos preços dos produtos finais resulta de uma interrelação entre a 

Termodinâmica e a Econômia. Para Lozano, Valero e Serra (1993) a ideia de que todo custo 

físico é devido a alguma degradação conecta a Economia à Termodinâmica. Segundo Kreith 

(1999) a combinação dos conceitos de exergia com princípios de engenharia economica 

resulta na Termoeconomia ou Exergoeconomia. 

As teorias termoeconômicas introduzem as informações relativas à estrutura 

produtiva do sistema com base na interpretação da função que desempenham os 

equipamentos, ou subsistemas, definindo seu proposito na instalação (SERRA, 1994). 

Serra (1994) define estrutura física e estrutura produtiva, de forma que a estrutura 

física está relacionada às conexões dos equipamentos entre si e com o ambiente através de 

fluxos de matéria e energia, enquanto a estrutura produtiva está relacionada principalmente 

à finalidade produtiva de cada um dos equipamentos e da instalação como um todo, sendo a 

base para o modelo termoeconômico, dependendo do critério do analista na definição dos 

objetivos de cada dispositivo e consequentemente na definição de seus rendimentos. 

A descrição de um sistema térmico do ponto de vista Termoeconomico é realizada 

a partir da definição de um conjunto de equações que relacionam as variáveis 
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termodinâmicas e físicas dos fluxos e equipamentos da planta com o modelo econômico 

constituído pelo conjunto de equações que permitem calcular os custos do sistema (SERRA, 

1994). 

2.4.1 Teoria do Custo exergético (TCE) 

Lozano, Valero e Guallar (1989) definem a TCE como uma teoria de contabilidade 

termoeconômica que conecta a termodinâmica com a economia, com o proposito de 

determinar, a partir de critérios físicos, os custos de todos os fluxos de uma instalação. 

Serra (1994) apresenta as premissas da análise baseada na Teoria do Custo 

Exergético:  

(i) a estrutura do sistema é representada por uma matriz de incidência A(nxm), 

onde n representa o numero de subsistemas da planta, m o numero de fluxos, 

e cada um dos elementos da matriz apresenta valor de -1, 1 ou 0 de acordo 

com a relação entre o fluxo e o subsistema, onde -1 representa que o fluxo 

sai do subsistema, 1 representa que o fluxo entra no subsistema e 0 

representa que o fluxo não tem relação com o subsistema.  

(ii) Todos os fluxos do sistema são determinados por meio de uma magnitude 

extensiva denominada exergia, que pode ser definida pelo produto de sua 

quantidade e sua qualidade. 

(iii) Cada subsistema possui tantas equações características quanto seu número 

de entradas, onde a equação característica relaciona a magnitude de um 

fluxo que entra no subsistema com as magnitudes dos fluxos que saem e um 

conjunto de parâmetros que descrevem e dependem somente do 

comportamento do sistema. 

(iv) As equações características são funções homogêneas de grau um com 

relação às magnitudes de saída, tendo em vista que as esquações utilizadas 

na TCE para expressar as entradas em função das saídas são lineares. 

 

Segundo Lourenço (2016) a metodologia da TCE se baseia nos conceitos de: 

produto (produção exergética de um processo), insumo (quantidade de exergia consumida 

de um processo), eficiência (razão entre o produto de um processo e seu respectivo insumo) 

e custo exergético unitário (quantidade de insumos exergéticos externos de um sistema ou 
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subsistema necessário para se obter uma unidade exergética de um determinado recurso 

interno ou produto). 

A determinação dos custos exergéticos unitários se baseia em cinco proposições, 

conforme Lozano et al. (1989): 

1. O custo exergético é uma grandeza conservativa, onde para cada componente 

da estrutura produtiva o somatório dos custos exergéticos dos fluxos que 

entram deve ser igual ao somatório dos custos exergéticos que saem, conforme 

Eq. 2.65; 

a. ∑ 𝐾𝑖. 𝐵̇𝑖𝑒𝑛𝑡 = ∑ 𝐾𝑖. 𝐵̇𝑖𝑠𝑎𝑖      (2.65) 

Onde 𝐾𝑖 e 𝐵̇𝑖 representam respectivamente o custo unitário do 

fluxo exergético “i” e o fluxo exergético “i”. 

2. Na ausência de informações, o custo exergético unitário dos fluxos externos 

que entram na planta são iguais a um; 

3. Na ausência de informações, o custo exergético das perdas é igual a zero; 

4.  Se um fluxo de exergia que deixa um subsistema compõe recurso deste próprio 

subsistema, então seu custo exergético unitário é igual ao do respectivo fluxo 

que entra no subsistema; 

5. Se um subsistema apresenta produto formado por mais de um fluxo, todos eles 

apresentam o mesmo custo exergético unitário. 

Quando considerações econômicas são levadas em conta dois fatores devem ser 

introduzidos na análise: o custo dos insumos (combustíveis, matérias primas, etc) e os custos 

de aquisição, depreciação e manutenção dos componentes da instalação, e se define uma 

nova variável (LOURENÇO, 2016): custo exergoeconômico (C), que pode ser interpretado 

como uma sobreposição do custo exergético e dos custos monetários externos. 

Erbay e Hepbasli (2014a) apresentam a equação de balanço de custos monetários 

para um componente da estrutura produtiva conforme Eq. 2.66. 

∑ 𝐶̇𝑘𝑒𝑛𝑡 + 𝑍̇𝑇 = ∑ 𝐶̇𝑘𝑠𝑎𝑖 + 𝐶̇𝑝𝑜𝑡 + 𝐶̇𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟        (2.66) 

Onde 𝐶̇𝑘 representa o custo monetário do fluxo k, definido conforme Eq. 2.67, 𝐶̇𝑝𝑜𝑡 

representa o custo monetário associado da potência e 𝐶̇𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 representa o custo monetário 

associado ao calor. O termo 𝑍̇𝑇 representa o custo monetário total do componente definido 

por Cavalcanti (2016) conforme Eq. 2.68.  

𝐶̇𝑘 = 𝑐𝑘. 𝐵̇𝑘         (2.67) 
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𝑍̇𝑇 = 𝑍𝐶𝐼 . 𝐶𝑅𝐹. 𝜑         (2.68) 

Onde 𝑐𝑘 representa o custo monetário unitário do fluxo k, 𝑍𝐶𝐼 representa o custo de 

aquisição do equipamento, CRF o fator de recuperação de capital e 𝜑 representa um fator de 

custo de operação e manutenção. Horlock (1987) define CRF conforme Eq. 2.69. 

𝐶𝑅𝐹 = 𝑖 [
(𝑖+1)𝑛𝑎

(𝑖+1)𝑛𝑎−1
] .

1

3600.𝑛𝑎𝑛ℎ
      (2.69) 

Onde 𝑖 representa a taxa anual de juros, 𝑛𝑎 representa a vida útil do equipamento 

em anos,  𝑛ℎ representa o numero de horas de operação anual. 

2.4.2 Modelo UFS  

Lazzareto e Tsatsaronis (2006) definem componentes dissipativos como aqueles 

nos quais a exergia é consumida sem nenhum ganho termodinamicamente útil, como por 

exemplo válvulas de expansão e condensadores. Para estes componentes existe uma 

dificuldade de definir seus produtos e respectivos custos. 

Segundo Santos et al. (2009) algumas metodologias termoeconômicas utilizam a 

exergia física desagregada em suas parcelas mecânica e térmica, o que permite detalhar o 

processo de formação de custo e refinar os resultados da análise termoeconômica. Apesar de 

uma melhoria nos resultados da análise termoeconômica, a desagregação da exergia total em 

exergia térmica, mecânica e química não permite, por si só, definir o produto de unidades 

dissipativas. Para tanto se faz necessário o uso da neguentropia, onde o custo do equipamento 

dissipativo é alocado para as unidades produtivas em função do aumento de entropia do 

fluido de trabalho, tornando assim a neguentropia o produto do condensador. 

Entretanto Santos et al. (2009) discorrem sobre o problema do uso da neguentropia 

como um fluxo fictício, afirmando que esta análise determina um custo exergético unitário 

para o produto do condensador menor do que um, o que é uma inconsistência para a análise 

termoeconômica. Santos et al. (2009) ainda justificam a inconsistência pelo fato de que ao 

utilizar a neguentropia como um fluxo fictício os equipamentos que promovem o aumento 

da entropia são penalizados duas vezes, enquanto os equipamentos que promovem a redução 

da entropia são premiados duas vezes, pois a própria exergia já contem a neguentropia em 

sua constituição, portanto a neguentropia deve ser utilizada como uma das parcelas da 

exergia física. O modelo proposto por Santos et al. (2009) é definido como modelo H&S, 

onde a exergia total é desagregada em parcelas entalpica, química e entrópica. 



27 

 

 

 Santos et al. (2009) apresentam o modelo H&S, que desagrega a exergia física em 

termos entalpico (𝐻𝑖 − 𝐻0) e entrópico (𝑇0𝑆𝑖 − 𝑇0𝑆0), como uma alternativa consistente para 

quantificar o produto do condensador em um ciclo Rankine. No modelo H&S os insumos e 

produtos de cada unidade produtiva, com relação aos termos entalpico e entrópico, são 

definidos pela quantidade adicionada ou retirada dessas grandezas no fluido de trabalho.  

Segundo Lourenço (2012) o termo entalpico será produto em uma unidade 

produtiva se esta grandeza for adicionada ao fluido de trabalho e será insumo se for retirado 

do fluido de trabalho que atravessa a unidade produtiva. O termo entrópico tem contribuição 

negativa na definição da exergia, de forma que será considerado produto na unidade 

produtiva se promover a redução da entropia do fluido de trabalho e insumo se promover o 

aumento da entropia do fluido de trabalho. 

Segundo Lourenço, Santos e Donatelli (2012), a desagregação da exergia física 

apenas em termos entalpico e entrópico não permitem a definição do produto de válvulas em 

sistemas de refrigeração. Lourenço (2012) apresenta o modelo UFS (U: Energia Interna; F: 

Trabalho de Fluxo; S: Entropia), que desagrega a exergia física em energia interna (𝑈 − 𝑈0), 

trabalho de fluxo (𝑃𝑣 − 𝑃0𝑣0) e sintropia (𝑇0𝑆 − 𝑇0𝑆0), e permite a análise dos insumos e 

produtos das válvulas na estrutura produtiva. As Eqs. de 2.70 à 2.72 apresentam as 

componentes da exergia física para um dado fluxo i. 

𝐵̇𝑈,𝑖 = 𝑚̇(𝑢𝑖 − 𝑢0)         (2.70) 

𝐵̇𝐹,𝑖 = 𝑚̇(𝑃𝑣𝑖 − 𝑃0𝑣0)        (2.71) 

𝐵̇𝑆,𝑖 = 𝑚̇𝑇0(𝑠𝑖 − 𝑠0)         (2.72) 

Onde  𝐵̇𝑈,𝑖 representa a componente do fluxo de exergia física associada a energia 

interna, 𝐵̇𝐹,𝑖 representa a componente do fluxo de exergia física associada ao trabalho de 

fluxo e  𝐵̇𝑆,𝑖 representa a componente do fluxo de exergia física associada a entropia, de 

forma que o fluxo de exergia total associado a um dado fluxo i é definido pela soma das 

componentes físicas com o fluxo de exergia química (𝐵̇𝑄,𝑖) conforme Eq. 2.73. 

𝐵̇𝑖 = 𝐵̇𝑈,𝑖 + 𝐵̇𝐹,𝑖 − 𝐵̇𝑆,𝑖 + 𝐵̇𝑄,𝑖       (2.73) 

A definição dos insumos e produtos no modelo UFS é similar à definição do modelo 

H&S, de forma que as parcelas de energia interna e trabalho de fluxo, assim como exergia 

química serão produtos se tais grandezas forem adicionadas ao fluido de trabalho na unidade 

produtiva e serão insumos se forem retiradas do fluido de trabalho. Com relação ao termo 

associado a entropia a mesma regra do modelo H&S é valida no modelo UFS. 



28 

 

 

2.5 AVALIAÇÃO DE CICLO DE VIDA 

Avaliação de Ciclo de Vida (ACV) é uma metodologia de análise do peso ambiental 

de produtos em todos os estágios de seu ciclo de vida, desde a extração dos recursos naturais, 

passando por sua produção, bem como de seus componentes e materiais, até o seu uso e 

gerenciamento pós-uso (descarte, reuso e/ou reciclagem) (GUINEE, 2001; GUINEE, 2002).  

O processo de ACV está normatizado internacionalmente pela International 

Organization for Standardization (ISO), nas normas ISO 14040 (2006) e 14044 (2006). No 

Brasil as normas foram traduzidas em 2009 pela Associação Brasileira de Normas Técnicas 

(ABNT) e figuram como ABNT NBR ISO 14040 e ABNT NBR ISO 14044 com uma recente 

atualização em 2014 (ABNT, 2014a; ABNT, 2014b). 

A avaliação de ciclo de vida consiste em quatro fases bem definidas (GUINEE, 

2001; GUINEE, 2002; CURRAN, 2012; ABNT, 2014a; ABNT, 2014b), explicadas 

sucintamente a continuação: 

1. Definição do Objetivo e Escopo; 

2. Análise de Inventario de Ciclo de Vida; 

3. Avaliação de Impacto de Ciclo de Vida; 

4. Interpretação de Impacto. 

Uma explicação completa e detalhada sobre ACV pode ser consultada em Guinee 

(2001) e Guinee (2002). 

2.5.1 Definição do Objetivo e Escopo 

Na fase de definição do objetivo e escopo de uma ACV padronizada por ISO, a 

proposta da análise é estabelecida e são definidos os detalH&S do sistema que será estudado 

(CURRAN, 2016). O objetivo e o escopo são definidos no inicio do estudo, antes da coleta 

de dados, e podem ser modificados ao longo do trabalho. 

Para Klopffer (2014) o grande papel da fase de definição do objetivo e escopo está 

na definição de padrões que serão rigorosos em alguns itens e flexíveis e outros, na 

determinação das regras que serão aplicadas a um caso específico, além da inclusão bem 

fundada de uma lista de categorias de impacto. 

Guineé (2002) afirma que o objetivo é definido em termos de questões exatas, 

publico alvo ou aplicações pretendidas, enquanto o escopo é definido em termos de 

abrangência temporal, geográfica, tecnológica e nível de sofisticação do estudo em relação 
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ao objetivo. Os produtos que são objeto de estudo são descritos em termo de funções, 

unidades funcionais e fluxos de referência. 

A unidade funcional define a quantificação das características de performance do 

produto, fornecendo uma referência que será relacionada as entradas e saídas de forma a 

garantir a comparabilidade dos resultados da ACV. 

Com relação ao escopo, Curran (2012) considera a definição dos estágios do ciclo 

de vida um passo critico, onde são definidas as fronteiras geográficas e temporais de cada 

estágio e os fluxos e categorias de impacto associadas a cada estágio. 

2.5.2 Análise de Inventário de Ciclo de Vida (ICV) 

Segundo a ISO 14040 (2014a) a análise de inventário é a fase da ACV que envolve 

a compilação e quantificação das entradas e saídas para um produto ao longo de toda a sua 

vida. A análise de inventário é baseada em (GRAHL et al., 2014): 

1. Conservação da massa; 

2. Conservação da energia; 

3. Aumento da entropia; 

4. Estequiometria; 

5. Teoria da relatividade. 

Estes princípios podem ser utilizados como estimativas para que quantidade 

máxima de produto pode ser feita, qual o mínimo de energia necessária à sua produção. 

Grahl (2014) complementa que na prática, na ausência de dados obtidos por medição, 

estimativas dos fluxos de massa e energia podem ser feitas, com bases em livros técnicos, 

manuais ou dados técnicos obtidos na internet. 

O primeiro passo da análise de inventário é a coleta dos dados de entradas e saídas, 

em seguida são realizados cálculos de validação dos dados, correlação dos dados aos 

processos elementares e correlação dos dados aos fluxos de referência e unidades funcionais 

(ABNT, 2014a). Para a maioria dos sistemas, que envolvem múltiplos produtos e/ou 

reciclagem, se faz necessário um processo de alocação de fluxos e liberações. A questão da 

alocação em sistemas multiproduto é uma questão controversa e que permanece aberta, 

gerando ainda bastante debate: mais detalH&S podem ser consultados em Carvalho et a., 

2011), Serra, Carvalho e Lozano (2014), e Silva et al. (2017). 
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2.5.3 Análise de Impacto do Ciclo de Vida (AICV) 

Para Hauschild e Huijbregts (2015) a análise de impacto tem a proposta de 

converter os fluxos da análise de inventario em suas potenciais contribuições para os 

impactos ambientais que são considerados na ACV, sendo dividida em cinco passos: 

1. Seleção das categorias de impacto, categoria de indicadores e modelos de 

caracterização; 

2. Atribuição dos resultados da análise de impacto às categorias de impacto 

selecionadas; 

3. Cálculo dos indicadores de impacto das categorias; 

4. Cálculo da intensidade dos indicadores de categorias relativos aos dados de 

referência; 

5. Conversão dos indicadores de diferentes categorias de impacto pelo uso de 

fatores numéricos baseados em escolhas de valores. 

Existem varios métodos de AICV que utilizam critérios de avaliação ambiental 

distintos para avaliar diferentes aspectos ambientais (CARVALHO, 2011), entretanto 

basicamente estes métodos podem ser divididos em midpoint ou endpoint. Bare (2000) 

afirma que a principal diferença entre o método midpoint e endpoint é o modo em que a 

relevância ambiental das categorias de impacto são levadas em conta. 

Segundo Dong e NG (2014) no uso do método midpoint as intervenções ambientais 

são representadas como uma serie de indicadores para mudanças climáticas (CO2), 

destruição da camada de ozonio (CFC), eutrofização (NOx), acidificação (SO2), etc, em 

contraste com o método midpoint, o método endpoint converte os indicadores das categorias 

de impacto em três ou quatro categorias de dano, por exemplo: saúde humana, ecossistema 

e recursos naturais, o que facilita a interpretação de resultados e a tomada de decisões finais. 

Dong e NG (2014) afirmam que o modelo midpoint possibilita a análise de uma 

série de categorias de impacto, no entanto há uma dificuldade na interpretação de seus 

resultados. O modelo endpoint inclui a avaliação de danos, apresenta um alto grau de 

interpretação porem introduz mais incertezas nos resultados. 

A ISO 14044 (2014b) apresenta como elementos obrigatórios da AICV a seleção 

das categorias de impacto, indicadores de categorias e modelos de caracterização, correlação 

dos resultados da ICV às categorias de impacto selecionadas e o calculo dos resultados dos 

indicadores de categoria. A ISO 14044 (2014b) também apresenta e define elementos 
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opcionais da AICV como: normalização, agrupamento, ponderação e a análise da qualidade 

dos dados. 

2.5.3 Interpretação 

 

Guineé (2002) define a Interpretação como a fase da ACV em que os resultados das 

análises e todas as escolhas e considerações feitas ao longo da ACV são avaliadas em termos 

de coerência e robustez. Nesta fase os resultados gerais da análise são apresentados. Os 

principais elementos da fase de Interpretação são a avaliação dos resultados, a análise dos 

resultados e a formulação da conclusão e recomendações do estudo (GUINEE, 2002). 

2.5.4 Avaliação de Ciclo de Vida e Termoeconomia 

A Termoeconomia e a ACV se complementam, já que enquanto a ACV avalia o 

consumo de recursos naturais e geração de impactos ambientais, a análise Termoeconômica 

permite alocar e distribuir o peso dos impactos ambientais nas unidades produtivas do 

sistema (CARVALHO, 2011; CARVALHO et al., 2011). 

Segundo Silva (2013) o sistema de equações utilizado para a alocação de emissões 

atmosféricas (por exemplo CO2) é analogo ao sistema de equações utilizado para a 

determinação dos custos exergéticos, de forma que a grandeza custo exergético unitário (𝑘𝑖) 

deve ser substituído pelo custo unitário de emissão (𝑦𝑘), de forma que a equação auxiliar 

para cada componente é definida conforme Eq. 2.74. 

∑ 𝑌̇𝑘𝑒𝑛𝑡 + 𝐺̇ = ∑ 𝑌̇𝑘𝑠𝑎𝑖         (2.74) 

Onde 𝑌̇𝑘 representa o custo de emissão do fluxo k, definido conforme Eq. 2.75.  

𝑌̇𝑘 = 𝑦𝑘. 𝐵̇𝑘          (2.75) 

𝐺̇ = ∑ 𝑦𝑗 . 𝐼𝑗̇𝑖𝑛𝑠          (2.76) 

Onde 𝐼𝑗̇ representa o conteudo exergético de um insumo externo j consumido pelo 

componente k e 𝑦𝑗 o custo unitário de emissão do insumo externo j. 
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2.6 REVISÃO DE LITERATURA/ESTADO DA ARTE 

2.6.1 Análise Termoeconômica de Refrigeradores/Bombas de Calor 

Wall (1986) realizou otimização termoeconômica de uma bomba de calor com 

objetivo de otimizar as eficiências do compressor, condensador, evaporador e motor elétrico. 

Accadia e Rossi (1998) realizaram otimização termoeconômica, baseada na Teoria do Custo 

Exergético, de uma planta de refrigeração com objetivo de minimizar o custo de amortização 

e o custo de operação total, obtendo uma redução de 1,8% do custo total de operação e 

amortização da planta. Accadia e Rossi (1998) complementam que a otimização 

termoeconômica com base na Teoria do Custo Exergético é um procedimento simples e sem 

grande perda de precisão em relação a métodos de otimização mais sofisticados, onde o custo 

econômico otimizado do produto obtido foi apenas 0,1% maior do que o custo ótimo real. 

Ferrer, Lozano e Tozer (2002) apresentam uma metodologia termoeconômica para 

análise de uma unidade de condicionamento de ar por absorção acoplado a um sistema de 

cogeração. A análise permitiu minimizar os custos alocados em manutenção e 

reinvestimento na planta assim como no consumo de energia, além de possibilitar a 

otimização das condições de operação da planta para situação atual e situações futuras. 

Hepbasli et al. (2010) realizaram análise exergoeconomica da secagem de ameixa 

em secador por bomba de calor, utilizando do método EXCEM. O estudo realizado mostrou 

que o motor-compressor apresenta um grande potencial de melhorias e que a bomba de calor 

operando como secador apresenta alta eficiência exergética. 

Gungor, Erbay e Hepbasli (2011) realizaram análise exergoeconomica de um 

secador por bomba de calor acoplado a um motor a gás, pelo método EXCEM. Foram 

avaliados os potenciais de melhoria de cada componente do sistema, a eficiência da secagem 

de três tipos de produtos sob o ponto de vista exergoeconomico. Foi avaliado o efeito da 

variação da temperatura do estado morto sobre os parâmetros de performance 

exergoeconomica, e concluiu que maiores temperaturas de estado morto levam a maiores 

eficiências exergéticas do processo de secagem. 

Gungor, Erbay e Hepbasli (2012) utilizaram o método SPECO para realizar análise 

termoeconômica de um secador por bomba de calor acoplado a um motor a gás. Verificaram 

ainda a influência do estado morto nas eficiências exergéticas e custos exergéticos dos 

componentes do sistema e concluiu que o condensador e a câmara de secagem apresentam 
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redução de eficiência exergética e aumento do custo exergético de seus produtos com o 

aumento da temperatura do estado morto. 

Lourenço, Santos e Donatelli (2012) aplicam o modelo termoeconomico UFS em 

um ciclo de refrigeração de Carnot e no ciclo de refrigeração por compressão de vapor ideal 

a fim de demonstrar a consistência do modelo UFS, apresentando uma única limitação que 

é o caso de o fluido de trabalho ser modelado como um gás ideal ao longo de um processo 

isentálpico, em um volume de controle com apenas uma entrada e uma saída. 

Erbay e Hepbasli (2014a) realizaram uma avaliação exergoeconômica avançada de 

uma bomba de calor aplicada a secagem de alimentos, onde a taxa de destruição de exergia 

foi desagregada em uma parte inevitável e uma parte evitável. Observou-se que a redução 

da temperatura do ar de entrada na cabine de secagem melhorou a performance do secador 

e determinou-se a unidade de recuperação de calor e o condensador como os dispositivos 

como maior potencial de redução de custo.   

Ganjehsarabi, Dinçer e Gungor (2014) realizaram análise exergoeconomica de um 

secador por bomba de calor utilizando os dados atuais de custo e propriedades 

termodinâmicas do sistema e verificaram que a variação do fluxo de massa de ar exerce 

grande influência sobre a taxa de destruição de exergia e os custos de capital. 

Gungor, Erbay e Hepbasli (2015) realizaram análise exergoeconomica avançada de 

um secador por bomba de calor acoplado a um motor a gás aplicado a processos de secagem. 

Foi concluído que os componentes que apresentam maiores custos evitáveis (soma da taxa 

de custo de investimento evitável com a taxa de custo de destruição de exergia) são os dutos, 

condensador, válvula de expansão e compressor. Verificou-se que mais de 90% da taxa de 

custo de destruição de exergia do condensador é evitável, enquanto que a cabine de secagem 

apresenta o menor potencial de melhoria. Determinou-se ainda que 74% da taxa de custo de 

destruição de exergia do sistema todo é evitável. 

2.6.2 Avaliação ambiental e a Termoeconomia/Exergia 

Cornelissen e Hirs (2002) aplicaram uma Análise de Ciclo de Vida Exergética 

(ACVE) no uso da madeira como combustível e no uso da madeira para fabricação de 

compensado. O objetivo foi apresentar a ACVE como uma metodologia capaz de quantificar 

o esgotamento de recursos naturais e fomentar o uso eficiente destes recursos. A metodologia 

mostra em quais componentes as perdas de recursos naturais são maiores. 
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Carvalho, Wohlgemuth e Lozano (2010) fazendo uso do software Umberto, e da 

Termoeconomia, realizou alocação de custos ambientais associados ao consumo de 

eletricidade, calor e resfriamento para um sistema simples de trigeração. 

Peiró (2010) utilizou a ACV e ACVE para avaliar a produção de biodiesel a partir 

de óleo de cozinha. Identificou o estágio da produção que promove o maior impacto 

ambiental e as maiores entradas exergéticas de recursos naturais. Verificou ainda que se o 

Plano de Energias Renováveis da Espanha alcançasse seus objetivos em 2010 a entrada de 

exergia poderia ser reduzida em 8% e como consequência os impactos ambientais e a 

redução de entrada de exergia poderia alcançar até 36% em 2010. 

Lozano et al. (2014) apresenta uma metodologia que aplica a termoeconomia na 

avaliação de custos ambientais em sistemas de trigeração. Silva, Flórez-Orrego e Oliveira 

(2014) realizou análise exergoeconômica de uma refinaria de petróleo, identificando os 

processos que promovem maior destruição de exergia. Utilizou as equações que descrevem 

o custo exergético de produção dos combustíveis para definir e alocar os custos ambientais. 

Silva, Flórez-Orrego e Oliveira (2014) utilizou exergoeconomia para avaliar o custo 

exergético unitário e o custo de CO2 dos combustíveis derivados de petróleo no Brasil.  

Santos (2015) realizou uma modelagem termoeconômica para alocação de CO2 em 

quatro diferentes turbinas a gás e a vapor de sistemas de cogeração a fim de determinar as 

emissões específicas de CO2 (g/kWh) para cada produto. Afirma ainda que os modelos 

termoeconomicos são facilmente adaptáveis para alocação de emissão de CO2 e qualquer 

outro poluente aos produtos finais de um sistema de cogeração ou planta com múltiplos 

produtos. 

Florez-Orrego e Junior (2016) realizaram uma avaliação exergética e ambiental de 

uma planta de produção de amônia. Uma metodologia exergoeconomia foi empregada para 

alocar os custos de exergia renovável e os custos de exergia não renovável, assim como das 

emissões de CO2. 

Existe limitada bibliografia científica sobre a combinação de ACV e 

termoeconomia, mas recentemente Silva et al. (2017) realizaram comparação de cinco 

técnicas de alocação aplicadas na ACV com três técnicas termoeconômicas de alocação para 

os poluentes e recursos. As metodologias tradicionais de alocação aplicadas à ACV 

apresentaram uma ampla variação entre seus resultados, enquanto as técnicas de alocação 

termoeconômicas apresentaram menor variação e obteve uma aproximação mais racional 

para sistemas complexos e com múltiplos produtos. 
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 Este capítulo descreve o protótipo utilizado no estudo, seus componentes e a 

instrumentação do sistema. Os processos pelos quais o ar passa durante seu aquecimento e 

desudimificação são descritos. É apresentado o modelo termodinâmico empregado para a 

análise do sistema e o modelo termoeconomico com base na metodologia UFS. O modelo 

termoeconomico é adpatdado para a realização da alocação de emissões de CO2-eq. Todo a 

análise foi realizada no software EES, cujo programa se encontra no Apêndice A. 

3.1 APARATO EXPERIMENTAL 

O protótipo de secador por bomba de calor utilizado no estudo foi desenvolvido no 

Laboratório de Energia Solar do Centro de Energias Alternativas e Renováveis da 

Universidade Federal da Paraíba, em João Pessoa, onde também foi realizado o experimento. 

Estudos recentes foram realizados por Maia (2014), Leite (2015) e Grilo (2017) a partir da 

configuração experimental de Luiz (2012), implementando alterações e adaptações.  

O equipamento é constituído por compressor, condensador, evaporador, válvula de 

expansão termoestática e um ventilador centrifugo. A fig. 8 apresenta o protótipo analisado 

por este trabalho. 
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Figura 8 - Estrutura do protótipo de secador por bomba de calor. 

 

 Está secção apresenta as informações disponíveis sobre os componentes que foram 

utilizados na montagem do protótipo. O compressor é do tipo hermético, modelo K1-

C176GEBC-A, aplicável ao fluido refrigerante R-22 com faixa de temperatura do 

evaporador de -10°C a 15°C. O motor do compressor é acionado via capacitor de partida 

modelo EOS CBB65. A tabela 1 apresenta dados sobre o compressor e o capacitor de partida. 

 

Tabela 1 - Dados do compressor e capacitor. (MAIA, 2014)  

Compressor Teco K1-C176GEBC-A 

Tipo Pistão rotativo 

Fluido refrigerante R-22 

Escala de tensão (V) 208 a 230 

Frequência (Hz) 60 

Capacidade frigorífica (Btu/h) 12000 

Potência elétrica (W) 1235 - 1252 

Motor Permanent-Split Capacitor 

Carga de óleo 4GSD 380 cc 

Capacitor de partida EOS CBB65 

Capacitância (µF) 25 

Tensão de ruptura (V.AC) 380 

Frequência (Hz) 50/60 

Temperatura de operação (°C) 25/70/21 
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Não foi possível obter dados técnicos sobre os trocadores de calor utilizados no 

protótipo. A válvula de expansão utilizada pelo sistema é termoestática com equalização de 

pressão externa, modelo TEX 2, marca Danfoss. O ventilador utilizado no protótipo é do 

tipo centrifugo, acionado por motor WEG HA32194 com potência de 0,25 HP. A rotação do 

motor é controlada por meio de inversor de frequência modelo WEG CFW 08. A tabela 2 

apresenta dados sobre o motor e inversor de frequência utilizados no acionamento do 

ventilador. 

 

Tabela 2 - Dados do conjunto ventilador, motor e inversor de frequência. (MAIA, 2014)  

Inversor de frequência WEG CFW 08 

Frequência (Hz) 50 – 60 

Tensão (A.C.) 200 - 240 

Corrente (A) 1 - 5,7 

Frequência modular (Hz) 0 – 300 

Corrente de frequência modular (Hz) 3 - 2,6 

Motor externo WEG HA32194 

Carcaça 3 ~ 6,3 

Potência (HP) 0,25 

Tensão (V) 220 - 380 

Corrente de linha para 220 V (A) 1,34 

Corrente de linha para 380 V (A) 0,776 

Temperatura ambiente de trabalho (°C) 40 

Fator de potência (cosφ) 0,78 

Grau de blindagem IP55 

RPM máximo 3390 

3.2 PROCESSOS DO AR 

O processo de condicionamento de ar para secagem requer que inicialmente o ar 

seja desumidificado e posteriormente seja aquecido. O é ar succionado pelo exaustor 

(ventilador) passa pelo evaporador, que se encontra em temperatura inferior à do ponto de 

orvalho do ar, promovendo a condensação de parte da umidade presente no ar e 

consequentemente reduzindo a umidade absoluta do ar. O processo de desumidificação 

ocorre simultaneamente a um processo de resfriamento sensível do ar, o que promove um 

aumento da umidade relativa.  

Para que o ar tenha a capacidade de remoção de umidade da substância se faz 

necessária a redução de sua umidade relativa mediante um processo de aquecimento sensível 
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que é realizado no condensador. Após atravessar o condensador o ar passa pelo ventilador já 

em condições adequadas para a remoção de umidade da substância. 

O último processo deveria ser a passagem do ar pela câmara de secagem realizando 

a retirada de umidade da substância a ser desumidificada. Devido a inviabilidade de 

montagem da câmara de secagem, este processo será modelado termodinamicamente a fim 

de fechar o ciclo do ar. 

3.3 INSTRUMENTAÇÃO DO SISTEMA 

Com objetivo de coletar as temperaturas de entrada e saída do fluido refrigerante 

no evaporador e condensador do protótipo foi utilizada uma placa Arduino Mega 2560, e 

termistores do tipo NTC com 3 mm de diâmetro (MURATA, 2016). Foram utilizados 

manômetros analógicos para medir a pressão de alta e de baixa do ciclo frigorífico. 

Com relação à coleta de dados de temperatura do ciclo frigorífico verificou-se 

inconsistência nos dados obtidos. A implantação do sistema de instrumentação com Arduino 

se mostrou ineficaz devido ao alto nível de ruído (vibrações, e cargas indutivas) transferidas 

à placa, que se mostrou bastante sensível ás interferências externas. Portanto, em face da 

impossibilidade de uma solução de instrumentação adequada a curto prazo, optou-se por 

simular as temperaturas do ciclo frigorífico com base nas pressões de operação do sistema, 

considerando um grau de superaquecimento de 5°C e um grau de subresfriamento de 5°C. 

As medições de temperatura e vazão de ar foram coletadas na entrada e saída do 

protótipo por meio de anemômetro de hélice marca ICEL AN 30-30 (ICEL, 2017). A 

umidade relativa do ar foi medida na entrada e saída do protótipo por termohigrômetro ICEL 

HT-210 (ICEL, 2016).  

3.4 ANÁLISE TERMODINÂMICA  

3.4.1 Considerações Gerais 

Para a realização da análise termodinâmica todos os processos foram considerados 

operando em regime permanente. O ar seco e a umidade presente no ar foram tratados como 

gás ideal. Para as definições do estado morto foram consideradas a temperatura ambiente 

(303,15 K), a pressão de 101,315 kPa e a umidade relativa ambiente de 74%. Foram 
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consideradas desprezíveis as variações de energia cinética e potencial. A estrutura física do 

modelo termodinâmico é representada pela Fig. 9. 

 

Figura 9 - Estrutura física do modelo termodinâmico proposto. 

 

Onde os volumes de controle EVAPORADOR, COMP, CONDENSADOR, EXP, 

SEC, VENT representam respectivamente o evaporador, o compressor, o condensador, a 

válvula de expansão, o secador e o ventilador. Na estrutura física estão representados ainda 

a bandeja de condensado, para onde a umidade retirada do ar no evaporador é drenada e o 

componente SUBS representa a substância ou matéria que estaria sendo desidratada. Os 

números são utilizados para representar os fluxos de ar e água e as letras são utilizadas para 

representar os fluxos do refrigerante R-22. Observa-se ainda que a modelagem dos fluxos 
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de ar úmido foi realizada desagregando o ar úmido em ar seco e vapor de água considerando 

ambos como gás ideal (ar seco e H2O como gases ideais). O condensado e a umidade 

absorvida pelo ar no secador foram considerados água. 

3.4.2 Definição dos Estados Termodinâmicos e Avaliação das Propriedades 

Para o ciclo realizado pelo fluido refrigerante R-22 (A-B-C-D-A) os estados 

termodinâmicos foram definidos nas medições de pressão de alta e baixa do ciclo de 

refrigeração. Admitiu-se a pressão constante tanto para o evaporador quanto para o 

condensador, conforme Eqs. 3.1 e 3.2. 

𝑃𝐴 = 𝑃𝐵         (3.1)  

𝑃𝐶 = 𝑃𝐷          (3.2) 

Na saída do evaporador foi considerado um superaquecimento de 5 graus, de forma 

que a temperatura de saída do compressor foi definida conforme Eq. 3.3. 

𝑇𝐷 = 𝑇𝑠𝑎𝑡@𝑃𝐷
+ 5         (3.3) 

Onde 𝑇𝑠𝑎𝑡@𝑃𝐷
 representa a temperatura de saturação do R-22 na pressão de baixa. 

A definição do estado de saída do compressor foi realizada considerando uma eficiência 

isoentropica de 0,85 para este dispositivo. Com relação à temperatura de saída do 

condensador foi admitido um subresfriamento de 5 graus, de forma que a temperatura de 

saída do condensador foi definida conforme Eq. 3.4. 

𝑇𝐵 = 𝑇𝑠𝑎𝑡@𝑃𝐵
− 5         (3.4) 

Observa-se que para o estado de entrada do evaporador (C) o fluido refrigerante 

encontra-se na região bifásica, onde pressão e temperatura são propriedades dependentes. 

Para a determinação deste estado foi considerada que o processo de expansão ocorre 

isentalpicamente, conforme Eq. 3.5. 

ℎ𝐵 = ℎ𝐶           (3.5) 

Com relação ao ciclo realizado pelo ar (1-2-3-4-1) foram realizadas medições de 

temperatura nos pontos 1 e 4. Devido a inviabilidade de realização de medições de pressão 

ou vazão de ar dentro da bomba de calor foi considerado que a pressão total é constante ao 

longo dos processos de 1 a 4 e definida como a pressão atmosférica. Ressalta-se que a 

potência elétrica consumida pelo ventilador é revertida em variação de entalpia do fluxo de 

ar. Com base na consideração de pressão constante, a variação da componente de trabalho 

de fluxo, que deveria ter maior relevância na análise, é penalizada, ocasionando um aumento 
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de temperatura do ar retratado na variação da parcela de energia interna. Foi realizada 

medição de umidade relativa dos pontos 1 e 4. Portanto, os estados termodinâmicos dos 

pontos 1 e 4 foram determinados. 

𝑃0 = 𝑃1 = 𝑃2 = 𝑃3 = 𝑃4        (3.6) 

Admitiu-se que a umidade absoluta se manteve constante nos processos 2-3 e 3-4. 

𝑤2 = 𝑤3 = 𝑤4         (3.7) 

Com relação ao estado 2, duas propriedades termodinâmicas estão determinadas 

(umidade absoluta e pressão total), o estado termodinâmico 2 fica determinado com base na 

consideração de que no estado 2 a umidade relativa é de 100%. O estado do condensado (5) 

foi definido considerando o condensado como água na pressão e temperatura da mistura no 

ponto 2 (𝑃5 = 𝑃2; 𝑇5 = 𝑇2). 

Com relação ao estado 3, estão definidas a pressão e a umidade absoluta, se faz 

necessária a definição de uma terceira propriedade. A aplicação de PLT ao volume de 

controle VENT, permite a definição da temperatura do estado 3, o que possibilita a 

determinação deste estado. 

Com relação ao estado 6 (umidade retirada da matéria a ser desidratada), foi 

considerada água à temperatura e pressão de estado morto (𝑃6 = 𝑃0; 𝑇6 = 𝑇0). 

Para cada um dos fluxos de ar úmido (1, 2, 3, 4) as propriedades foram avaliadas 

para o ar seco e para a umidade presente no vapor. A pressão de vapor (𝑃𝑣,𝑖) e a pressão 

parcial do ar seco (𝑃𝑣,𝑖)  para um fluxo i foram definidas conforme Eqs. 3.8 e 3.9. 

𝑃𝑣,𝑖 = 𝜙𝑖𝑃𝑔(𝑇𝑖)         (3.8) 

𝑃𝑎,𝑖 = 𝑃𝑖 − 𝑃𝑣,𝑖         (3.9) 

Onde 𝑃𝑖 representa a pressão total da mistura correspondente ao fluxo “i”. Foram 

calculadas as frações molares para o ar seco (𝑌𝑎,𝑖) e para o vapor de água (𝑌𝑣,𝑖), conforme 

Eqs. 3.10 e 3.11. 

𝑌𝑣,𝑖 =
𝑃𝑣,𝑖

𝑃𝑖
         (3.10)  

𝑌𝑎,𝑖 =
𝑃𝑎,𝑖

𝑃𝑖
          (3.11) 

A exergia física dos fluxos (R-22, ar seco, vapor de água, condensado) foi definida 

considerando desprezível os efeitos de variações de exergia cinética e potencial e 

desagregada em três componentes: termo de trabalho de fluxo (𝑏𝑓,𝑖), termo de energia interna 

(𝑏𝑢,𝑖) e termo entrópico (𝑏𝑠,𝑖), de forma que a exergia física específica do fluxo i (𝑏𝑓𝑖𝑠,𝑖) é 

definida conforme Eq. 3.12. 
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𝑏𝑓𝑖𝑠,𝑖 = 𝑏𝑓,𝑖 + 𝑏𝑢,𝑖 − 𝑏𝑠,𝑖        (3.12) 

Onde:    

𝑏𝑓,𝑖 = 𝑓𝑖 − 𝑓0         (3.13) 

𝑏𝑢,𝑖 = 𝑢𝑖 − 𝑢0         (3.14) 

𝑏𝑠,𝑖 = 𝑇0(𝑠𝑖 − 𝑠0)         (3.15) 

As componentes de exergia para o ar seco e para a umidade foram definidas 

considerando a hipótese de gás ideal, conforme Eqs. 3.16 a 3.21. 

𝑏𝑓,𝑎,𝑖 = 𝑅𝑎(𝑇𝑖 − 𝑇0)        (3.16)  

𝑏𝑓,𝑣,𝑖 = 𝑅𝑣(𝑇𝑖 − 𝑇0)        (3.17) 

𝑏𝑢,𝑎,𝑖 = 𝑐𝑣,𝑎(𝑇𝑖 − 𝑇0)        (3.18) 

𝑏𝑢,𝑣,𝑖 = 𝑐𝑣,𝑣(𝑇𝑖 − 𝑇0)        (3.19) 

𝑏𝑠,𝑎,𝑖 = 𝑇0 (𝑐𝑝,𝑎,𝑖 ln
𝑇1

𝑇0
− 𝑅𝑎 ln

𝑃𝑖

𝑃0
)       (3.20) 

𝑏𝑠,𝑣,𝑖 = 𝑇0 (𝑐𝑝,𝑣,𝑖 ln
𝑇1

𝑇0
− 𝑅𝑣 ln

𝑃𝑖

𝑃0
)       (3.21) 

Onde o subscrito “a” indica que a propriedade está relacionada ao ar seco, o 

subscrito “v” indica que a propriedade está relacionada à umidade presente no ar e o 

subscrito “w” indica que a propriedade está relacionada à água.Com relação aos fluxos de 

exergia de água condensada (5) e umidade retirada da substância (6) as componentes da 

exergia foram avaliadas conforme Eqs 3.22 à 3.25. 

𝑏𝑓,𝑤 = 𝑓𝑤,𝑖 − 𝑓𝑤,0         (3.22) 

𝑏𝑢,𝑤 = 𝑢𝑤,𝑖 − 𝑢𝑤,0         (3.23) 

𝑏𝑠,𝑤 = 𝑇0(𝑠𝑤,𝑖 − 𝑠𝑤,0)        (3.24) 

𝑏𝑞,𝑤 = ℎ𝑤,0 − ℎ𝑤,00 − 𝑇0(𝑠𝑤,0 − 𝑠𝑤,00)      (3.25) 

Onde as propriedades 𝑓𝑤,0, 𝑢𝑤,0, 𝑠𝑤,0, ℎ𝑤,0 foram avaliadas para água nas condições 

de temperatura e pressão total do ambiente de referência (303,15 K e 101,315 kPa) e as 

propriedades ℎ𝑤,00 e 𝑠𝑤,00 foram avaliadas para água na condição de temperatura e pressão 

de vapor do ambiente de referência (303,15 e 3,143 kPa). 

A exergia total específica de um fluxo é definida como a soma da parcela de exergia 

física específica com a parcela de exergia química específica. Para os fluxos de refrigerante 

(A-B-C-D) a variação da exergia química é considerada nula, pois não há variação de 

composição. Para os fluxos de ar seco (1a, 2a, 3a e 4a) e vapor de água (1v, 2v, 3v e 4v) 

presente no ar úmido a exergia química é avaliada conforme Eqs. 3.26 e 3.27. 
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𝑏𝑞𝑢𝑖,𝑎,𝑖 = 𝑅𝑎𝑇0 ln (
𝑌𝑎,0

𝑌𝑎,00
)        (3.26) 

𝑏𝑞𝑢𝑖,𝑣,𝑖 = 𝑅𝑣𝑇0 ln (
𝑌𝑣,0

𝑌𝑣,00
)        (3.27) 

Onde 𝑌𝑎,0 e 𝑌𝑣,0 representam as frações molares do ar seco e do vapor na mistura 

em condição de temperatura igual a 𝑇0 e pressão igual a 𝑃0. Enquanto 𝑌𝑎,00 e 𝑌𝑣,00 

representam as frações molares destes componentes no ambiente de referência. 

Para a água condensada (5) e umidade retirada na substância no secador (6) a 

exergia química foi avaliada conforme Eq. 3.28. 

 𝑏𝑞𝑢𝑖,𝑤,𝑖 = ℎ0,𝑤,𝑖 − ℎ00,𝑤,𝑖 − 𝑇0(𝑠0,𝑤,𝑖 − 𝑠00,𝑤,𝑖)      (3.28) 

Logo a exergia total especifica para os fluxos de R-22, ar seco, umidade e 

condensado é avaliada conforme Eqs. 3.29, 3.30, 3.31 e 3.32, respectivamente. 

𝑏𝑟𝑒𝑓 = 𝑏𝑢,𝑟𝑒𝑓 + 𝑏𝑓,𝑟𝑒𝑓 − 𝑏𝑠,𝑟𝑒𝑓       (3.29) 

𝑏𝑎 = 𝑏𝑢,𝑎 + 𝑏𝑓,𝑎 − 𝑏𝑠,𝑎 + 𝑏𝑞𝑢𝑖,𝑎       (3.30) 

𝑏𝑣 = 𝑏𝑢,𝑣 + 𝑏𝑓,𝑣 − 𝑏𝑠,𝑣 + 𝑏𝑞𝑢𝑖,𝑣       (3.31) 

𝑏𝑤 = 𝑏𝑢,𝑤 + 𝑏𝑓,𝑤 − 𝑏𝑠,𝑤 + 𝑏𝑞𝑢𝑖,𝑤       (3.32) 

Observa-se que o fluxo de exergia total do ar úmido (𝐵̇𝑎𝑢) pode ser avaliado 

conforme Eq. 3.33, considerando a hipótese de mistura ideal. O fluxo de exergia total do R-

22 é definido pela Eq. 3.34 e o fluxo de exergia total de água (fluxos 5 e 6) é definido pela 

Eq. 3.35. 

𝐵̇𝑎𝑢 = 𝑚̇𝑎𝑢𝑏𝑎𝑢 = 𝑚̇𝑎𝑢(𝑌𝑎𝑏𝑎 + 𝑌𝑣𝑏𝑣) = 𝑚̇𝑎𝑏𝑎 + 𝑚̇𝑣𝑏𝑣    (3.33) 

𝐵̇𝑟𝑒𝑓 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓𝑏𝑟𝑒𝑓         (3.34) 

𝐵̇𝑤 = 𝑚̇𝑤𝑏𝑤         (3.35) 

Onde 𝑚̇𝑎𝑢 representa o fluxo de massa de ar úmido, 𝑚̇𝑎 representa o fluxo de massa 

de ar seco, 𝑚̇𝑣 representa o fluxo de vapor de água e 𝑚̇𝑟𝑒𝑓 o fluxo de massa de R-22. 

Para fins de comparação, a exergia total do fluxo de ar úmido e dos fluxos de água 

foram avaliadas também pelas Eqs. 3.36 e 3.37 respectivamente (Bejan, 2016). 

𝐵̇𝑎𝑢,𝑖 = 𝑚̇𝑎,𝑖 {(𝑐𝑃,𝑎 + 𝑤𝑖𝑐𝑃,𝑣)𝑇0 (
𝑇𝑖

𝑇0
− 1 − ln

𝑇𝑖

𝑇0
) + (1 + 1,608𝑤𝑖)𝑅𝑎𝑇0 ln

𝑃𝑖

𝑃0
+

𝑅𝑎𝑇0 [ln (
1+1,608𝑤0

1+1,608𝑤𝑖
) + 1,608𝑤𝑖 ln (

𝑤𝑖

𝑤0

1+1,608𝑤0

1+1,608𝑤𝑖
)]}       (3.36) 

𝐵̇𝑤,𝑖 = 𝑚̇𝑤,𝑖(ℎ𝑙(𝑇𝑖) − ℎ𝑔(𝑇0) − 𝑇0𝑠𝑙(𝑇𝑖) + 𝑇0𝑠𝑔(𝑇0) + [𝑃𝑖 − 𝑃𝑔(𝑇𝑖)]𝑣𝑙(𝑇𝑖) −

𝑅𝑣𝑇0 ln𝜙0)           (3.37) 
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Onde ℎ𝑙(𝑇𝑖), 𝑣𝑙(𝑇𝑖)e 𝑠𝑙(𝑇𝑖) representam respectivamente a entalpia, volume 

específico e a entropia da água como líquido saturado na temperatura do fluxo “i”, ℎ𝑔(𝑇0) e 

𝑠𝑔(𝑇0) representam entalpia e entropia da água no estado de vapor saturado na temperatura 

de estado morto. Foram obtidos resultados idênticos pela aplicação das Eqs. 3.36 e 3.37 em 

relação à metodologia proposta para a definição dos fluxos de exergia. 

3.4.3 Análise Termodinâmica do Compressor 

A fig. 10 apresenta a estrutura física do compressor. 

 

Figura 10 - Estrutura física do compressor. 

 

A potência mecânica do compressor (𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝) foi definida com base na potência 

nominal do compressor (𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝) e considerando uma eficiência de conversão da potência 

elétrica em potência mecânica de 0,85. Desta forma a potência do compressor (𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝) foi 

calculada conforme Eq. 3.38. 

𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝 = 0,85. 𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝        (3.38) 

A consideração de eficiência isoentropica de 0,90 (SULEMAN, DINCER, e 

AGELIN-CHAAB, 2014) permite a definição da entalpia de saída do compressor conforme 

Eq. 3.39. 

ℎ𝐴 = ℎ𝐷 +
(ℎ𝐴𝑠−ℎ𝐷)

𝜂𝑖𝑠𝑜
         (3.39) 

Onde ℎ𝐴𝑠 corresponde à entalpia de saída do compressor para um processo 

isoentropico [ℎ𝐴𝑠 = ℎ(𝑠𝐷 , 𝑃𝐴)]. 
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A aplicação da PLT ao compressor, considerando que este opera adiabaticamente e 

desprezando os efeitos de variação de energia cinética e potencial, resulta na Eq. 3.40. 

𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓(ℎ𝐴 − ℎ𝐷)        (3.40) 

A partir da Eq. 3.41 é definido o fluxo de massa de refrigerante (𝑚̇𝑟𝑒𝑓). O balanço 

de massa aplicado ao compressor resulta na Eq. 3.41. 

𝑚̇𝑟𝑒𝑓 = 𝑚̇𝐷 = 𝑚̇𝐴         (3.41) 

A taxa de destruição de exergia do compressor é definida conforme Eq. 3.42. 

𝐵̇𝑑𝑒𝑠,𝑐𝑜𝑚𝑝 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓(𝑏𝐷 − 𝑏𝐴) + 𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝      (3.42) 

A eficiência exergética do compressor foi definida pela razão entre a variação do 

fluxo de exergia do fluido refrigerante ao atravessar o compressor e a potência real do 

compressor. 

𝜂2,𝑐𝑜𝑚𝑝 =
𝑚̇𝑟𝑒𝑓(𝑏𝐴−𝑏𝐷)

𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝
        (3.43) 

3.4.4 Análise Termodinâmica do Condensador 

A análise do condensador foi realizada dividindo o condensador em dois volumes 

de controle, um volume de controle envolvendo o fluxo de ar (COND_AR) e outro 

envolvendo o fluxo de refrigerante (COND_REF). A fig. 11 apresenta a estrutura física do 

condensador. 

 

Figura 11 - Estrutura física do condensador. 
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 Considera-se que no condensador ocorre um processo de aquecimento sensível do 

ar, o que garante a manutenção da umidade absoluta no processo 2-3. O balanço de massa 

do COND_REF resulta na Eq. 3.44 e do COND_AR nas Eqs. 3.45 e 3.46. 

𝑚̇𝐵 = 𝑚̇𝐴 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓         (3.44) 

𝑚̇3,𝑎 = 𝑚̇2,𝑎         (3.45) 

𝑚̇3,𝑣 = 𝑚̇2,𝑣          (3.46) 

Onde 𝑚̇3,𝑎 e 𝑚̇2,𝑎 representam respectivamente as vazões de ar seco dos fluxos 3 e 

2, enquanto 𝑚̇3,𝑣 e 𝑚̇2,𝑣 representam as vazões de vapor de água presente nos fluxos 3 e 2. 

A aplicação da PLT, desconsiderando as variações de energia cinética e potêncial, resulta 

nas Eqs. 3.47 e 3.48 respectivamente para os volumes de controle Cond_REF e Cond_AR. 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑅𝐸𝐹 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓(ℎ𝐵 − ℎ𝐴)       (3.47) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝐴𝑅 = 𝑚̇3,𝑎𝑐𝑝,𝑎(𝑇3 − 𝑇2) + 𝑚̇3,𝑣𝑐𝑝,𝑣(𝑇3 − 𝑇2)    (3.48) 

Foi observada que parte do calor rejeitado pelo condensador era absorvido pelas 

vizinhanças. 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑚𝑏 = 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑅𝐸𝐹 + 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝐴𝑅      (3.49) 

A taxa de destruição de exergia total do condensador (𝐵̇𝑑𝑒𝑠,𝑐𝑜𝑛𝑑) é avaliada 

conforme Eq. 3.50. 

𝐵̇𝑑𝑒𝑠,𝑐𝑜𝑛𝑑 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓(𝑏𝐴 − 𝑏𝐵) + 𝑚̇3,𝑎(𝑏2,𝑎 − 𝑏3,𝑎) + 𝑚̇3,𝑣(𝑏2,𝑣 − 𝑏3,𝑣) (3.50) 

A eficiência exergética do condensador é avaliada conforme Eq. 3.52. 

𝜂2,𝑐𝑜𝑛𝑑 =
[𝑚̇3,𝑎(𝑏3,𝑎−𝑏2,𝑎)+𝑚̇3,𝑣(𝑏3,𝑣−𝑏2,𝑣)]

𝑚̇𝑟𝑒𝑓(𝑏𝐴−𝑏𝐵)
      (3.51) 

Foi avaliada a eficiência exergética do processo de aquecimento sensível, conforme 

Eq. 2.52 (Dinçer e Rosen, 2015). 

𝜂2,𝑠𝑒𝑛 =
𝐵̇3

𝐵̇2+𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝐴𝑅(1−
𝑇0

𝑇𝑚𝑒𝑑,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓
)

      (3.52) 

3.4.5 Análise Termodinâmica do Dispositivo de Expansão 

A fig. 12 apresenta a estrutura física do dispositivo de expansão. 

 

Figura 12 -  Estrutura física do dispositivo de expansão. 
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O balanço de massa do dispositivo de expansão resulta na Eq. 3.53. O processo de 

expansão foi considerado isentálpico, conforme Eq. 3.54. A taxa de destruição de exergia do 

dispositivo de expansão é definida conforme Eq. 3.55. 

𝑚̇𝐵 = 𝑚̇𝐶 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓         (3.53) 

ℎ𝐵 = ℎ𝐶           (3.54) 

𝐵̇𝑑𝑒𝑠,𝑒𝑥𝑝 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓(𝑏𝐵 − 𝑏𝐶)        (3.55) 

A eficiência exergética da válvula de expansão é definida conforme Eq. 3.56. 

𝜂2,𝑒𝑥𝑝 =
𝑏𝑐

𝑏𝑏
          (3.56) 

3.4.6 Análise Termodinâmica do Evaporador 

Assim como feito no condensador, o evaporador foi dividido em dois volumes de 

controle, um envolvendo o fluxo de refrigerante (EVAP_REF) e outro envolvendo o fluxo 

de ar (EVAP_AR). A fig. 13 apresenta a estrutura física do evaporador. 

 

Figura 13 - Estrutura física do evaporador. 

 

O balanço de massa para o evaporador resulta na Eq. 3.57 para o EVAP_REF e nas 

Eqs. 3.58 e 3.59 para o EVAP_AR.  

𝑚̇𝐶 = 𝑚̇𝐷 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓        (3.57)  

𝑚̇1,𝑎 = 𝑚̇2,𝑎         (3.58) 
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𝑚̇1,𝑣 = 𝑚̇2,𝑣 + 𝑚̇5         (3.59) 

Onde 𝑚̇5 representa o fluxo de massa da umidade que foi condensado.  

A aplicação da PLT aos volumes de controle EVAP_REF e EVAP_AR resulta 

respectivamente nas Eqs. 3.60 e 3.61. 

𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑅𝐸𝐹 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓(ℎ𝐷 − ℎ𝐶)      (3.60)  

𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝,𝐴𝑅 = 𝑚̇2,𝑎𝑐𝑝,𝑎(𝑇2 − 𝑇1) + 𝑚̇2,𝑣𝑐𝑝,𝑣(𝑇2 − 𝑇1) + 𝑚̇5ℎ5    (3.61) 

Observa-se no evaporador que parte do calor absorvido pelo R-22 é proveniente do 

ambiente.  

𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝,𝐴𝑀𝐵 = 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑅𝐸𝐹 + 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝,𝐴𝑅      (3.62) 

A taxa de destruição de exergia total do evaporador é avaliada conforme Eq. 3.63. 

𝐵̇𝑑𝑒𝑠,𝑒𝑣𝑎𝑝 = 𝑚̇𝑟𝑒𝑓(𝑏𝐶 − 𝑏𝐷) + 𝑚̇1,𝑎𝑏1,𝑎 + 𝑚̇1,𝑣𝑏1,𝑣 − 𝑚̇2,𝑎𝑏2,𝑎 − 𝑚̇2,𝑣𝑏2,𝑣 − 𝑚̇5𝑏5 

           (3.63) 

A eficiência exergética do evaporador é avaliada conforme Eq. 3.64. 

𝜂2,𝑒𝑣𝑎𝑝 =
𝑚̇2,𝑎𝑏2,𝑎+𝑚̇2,𝑣𝑏2,𝑣+𝑚̇5𝑏5−𝑚̇1,𝑎𝑏1,𝑎−𝑚̇1,𝑣𝑏1,𝑣

𝑚̇𝑟𝑒𝑓(𝑏𝐷−𝑏𝐶)
     (3.64) 

 

3.4.7 Análise Termodinâmica do Ventilador 

A fig. 14 apresenta a estrutura física do ventilador. 

 

Figura 14 - Estrutura física do ventilador. 

 

A potência mecânica do ventilador (𝑊̇𝑣𝑒𝑛𝑡)  foi definida com base na potência 

nominal do motor do ventilador (𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡) do ventilador e considerado um fator de 

conversão de potência elétrica em potência mecânica de 0,9, conforme Eq. 3.65. 

𝑊̇𝑣𝑒𝑛𝑡 = 0,9. 𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡        (3.65) 

O balanço de massa do ventilador resulta nas Eqs. 3.66, 3.67 e 3.68. 
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𝑚̇𝑎,4 = 𝑚̇𝑎,3         (3.66) 

𝑚̇𝑣,4 = 𝑚̇𝑣,3          (3.67) 

𝑚̇4 = 𝑚̇3          (3.68) 

 A aplicação da PLT ao ventilador, considerando que este opera adiabaticamente e 

desprezando os efeitos de variação de energia cinética e potencial, resulta na Eq. 3.69. 

𝑊̇𝑣𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇𝑎,4𝑐𝑝.𝑎(𝑇4 − 𝑇3) + 𝑚̇𝑣,4𝑐𝑝.𝑣(𝑇4 − 𝑇3)     (3.69) 

 O estado 4 está completamente determinado, logo a aplicação da PLT ao ventilador 

possibilita a definição de ℎ3, o que determina o estado termodinâmico do fluxo 3.  

A taxa de destruição de exergia do ventilador é definida conforme Eq. 3.70. 

𝐵̇𝑑𝑒𝑠,𝑣𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇3,𝑎𝑏3,𝑎 + 𝑚̇3,𝑣𝑏3,𝑣 − 𝑚̇4,𝑎𝑏4,𝑎 − 𝑚̇4,𝑣𝑏4,𝑣 + 𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡  (3.70) 

A eficiência exergética do ventilador é avaliada conforme Eq. 3.71. 

𝜂2,𝑣𝑒𝑛𝑡 =
𝑚̇4,𝑎𝑏4,𝑎+𝑚̇4,𝑣𝑏4,𝑣−𝑚̇3,𝑎𝑏3,𝑎−𝑚̇3,𝑣𝑏3,𝑣

𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡
      (3.71) 

3.4.8 Análise Termodinâmica do Secador 

O secador foi modelado e incluído no sistema a fim de fechar o ciclo termodinâmico 

do ar. No secador foi considerado que o ar sofre um processo de resfriamento evaporativo 

adiabatico de forma a retirar umidade da substancia a ser secada. Neste volume de controle 

o ar úmido no estado 4 entra aquecido e com baixo conteúdo de umidade, e mediante uma 

adição de vapor de água (fluxo 6) o ar retorna ao estado 1. A fig. 15 apresenta a estrutura 

física do secador.  

 

Figura 15 - Estrutura física do secador. 
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O fluxo mássico de vapor adicionado ao ar (𝑚̇6) deve ser igual ao fluxo mássico de 

água condensada no evaporador (𝑚̇5). O balanço de massa do secador é definido pelas Eqs. 

3.72, 3.73 e 3.74. 

𝑚̇6 = 𝑚̇5         (3.72)  

𝑚̇𝑎,1 = 𝑚̇𝑎,4         (3.73) 

𝑚̇𝑣,1 = 𝑚̇𝑣,4 + 𝑚̇6         (3.74) 

A aplicação da PLT ao secador resulta na Eq. 3.75. 

𝑄̇𝑠𝑒𝑐 = 𝑚̇4,𝑎𝑐𝑝,𝑎(𝑇1 − 𝑇4) + 𝑚̇4,𝑣𝑐𝑝,𝑣(𝑇1 − 𝑇4) − 𝑚̇6ℎ6   (3.75)  

A taxa de destruição de exergia do secador foi definida conforme Eq. 3.76. 

𝐵̇𝑑𝑒𝑠,𝑠𝑒𝑐 = 𝑚̇4,𝑎𝑏4,𝑎 + 𝑚̇4,𝑣𝑏4,𝑣 + 𝑚̇6𝑏6 − 𝑚̇1,𝑣𝑏1,𝑣 − 𝑚̇1𝑏1   (3.76) 

 A eficiência exergética do secador foi proposta conforme Eq. 3.77. 

𝜂2,𝑠𝑒𝑐 =
𝑚̇6𝑏6

𝑚̇4,𝑎𝑏4,𝑎+𝑚̇4,𝑣𝑏4,𝑣−𝑚̇1,𝑣𝑏1,𝑣−𝑚̇1𝑏1
      (3.77) 

3.5.9 Análise de Eficiência do Protótipo 

O Coeficiente de Performance da bomba de calor foi avaliado conforme Eq. 3.80. 

𝐶𝑂𝑃𝐵𝐶 =
𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟

𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝
         (3.80) 

Optou-se por adaptar o COP de uma bomba de calor ao protótipo, de forma a 

considerar o consumo de energia do ventilador e o efeito de resfriamento do evaporador, já 

que o sistema também tem por objetivo o processo de resfriamento e desumidifcação do ar. 

𝐶𝑂𝑃𝑝𝑟𝑜𝑡 =
𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟−𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟

𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝+𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡
       (3.81) 

A eficiência exergética do sistema foi avaliada conforme Eq. 3.82. 

𝜂2,𝑠𝑖𝑠 =
𝐵̇𝑄𝑢𝑖,5+𝐵̇𝑄𝑢𝑖,6

𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝+𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡
         (3.82) 

Onde 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,5 e 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,6 representam respectivamente as exergias químicas do 

condensado e da umidade absorvida pelo ar no secador.   
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3.6 ANÁLISE TERMOECONÔMICA 

A análise termoeconômica foi realizada com base na metodologia UFS, proposta 

por Lourenço (2012), que é capaz de desagregar a exergia física de forma a caracterizar um 

produto para o dispositivo de expansão em sistemas frigoríficos. A definição de produto e 

insumo foi realizada com base na redução ou aumento de cada uma das componentes do 

fluxo de exergia para cada uma das unidades produtivas. A título de exemplo, considere uma 

unidade produtiva imaginária representada pela fig. 16. Onde a primeira letra (B) representa 

exergia, a segunda letra representa a componente da exergia total (U: energia interna; F: 

trabalho de fluxo; S: entropia; Qui: química) e a terceira letra está associada a denominação 

do fluxo físico (C,D).  

 

Figura 16 – Diagrama de uma unidade produtiva imaginária. 

Avalia-se as variações das componentes de exergia dos fluxos físicos ao atravessar 

a unidade produtiva, conforme Eq. 3.83 aplicada na componente de energia interna. 

𝐵̇𝑈,𝐷𝐶 = |𝐵̇𝑈,𝐷 − 𝐵̇𝑈,𝐶|        (3.83) 

 Onde 𝐵̇𝑈,𝐷𝐶 será um produto se 𝐵̇𝑈,𝐷 > 𝐵̇𝑈,𝐶 e será insumo se 𝐵̇𝑈,𝐷 < 𝐵̇𝑈,𝐶. A 

mesma regra é valida para os termos de trabalho de fluxo e exergia química. Com relação ao 

termo de entropia, a análise é feita conforme Eq. 3.84. 

𝐵̇𝑆,𝐷𝐶 = |𝐵̇𝑆,𝐷 − 𝐵̇𝑆,𝐶|        (3.84) 

Onde 𝐵̇𝑆,𝐷𝐶 será um produto se 𝐵̇𝑆,𝐷 < 𝐵̇𝑆,𝐶 e será insumo se 𝐵̇𝑆,𝐷 > 𝐵̇𝑆,𝐶. 
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O custo exergético (𝐵̇∗) é então definido pelo produto do custo exergético unitário 

(𝐾) com o fluxo de exergia do produto/insumo (𝐵̇). Com relação à definição dos custos 

exergéticos unitários a aplicação da proposição 5 que afirma que: “se um subsistema 

apresenta produto formado por mais de um fluxo, todos eles apresentam o mesmo custo 

exergético unitário”, considerando que na unidade produtiva imaginária apresentada na fig. 

16, houve aumento em todas as componentes da exergia, ou seja,  𝐵̇𝑈,𝐷𝐶, 𝐵̇𝐹,𝐷𝐶 e 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝐷𝐶 são 

produtos, enquanto 𝐵̇𝑆,𝐷𝐶 é um insumo, pode se afirmar que: 

𝐾𝑈,𝐷𝐶 = 𝐾𝐹,𝐷𝐶 = 𝐾𝑄𝑢𝑖,𝐷𝐶 = 𝐾𝑈𝑃       (3.85) 

Onde 𝐾𝑈𝑃 representa o custo exergético unitário dos produtos da unidade produtiva 

imaginária. A fig. 17 apresenta o diagrama da estrutura produtiva do protótipo analisado.  
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Figura 17 – Diagrama da estrutura produtiva do protótipo de secador por bomba de calor.  
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Além dos produtos e insumos associados ao aumento/redução da exergia dos fluxos 

físicos, existem produtos e insumos associados à exergia das potências elétricas consumidas 

pelo compressor e ventilador e à exergia térmica transferida entre os trocadores de calor. 

Deve se observar que a exergia associada a potência é igual à própria potência elétrica 

consumida, e que com base na proposição 2, que afirma que: “na ausência de informações 

externas, o custo exergético unitário dos fluxos externos que entram na planta são iguais a 

um”; define-se o custo exergético unitário da potência consumida pelo compressor e pelo 

ventilador igual a um, já que para a fronteira definida na análise a potência consumida pelo 

compressor e pelo ventilador são consideradas insumos externos. 

Utilizando-se da proposição 1, que afirma que: “na ausência de informações 

externas, o custo exergético das perdas é igual a zero”; os fluxos de exergia térmica 

transferidos para o ambiente foram definidos nulos. Com relação aos fluxos de exergia 

térmica transferidos do ambiente para o sistema, deve se observar que estes são por natureza 

nulos, pois a fonte quente seria o ambiente na condição de estado morto. 

3.6.1 Equações Características das Unidades Produtivas 

Na análise do compressor verificou-se um aumento de entropia, aumento da energia 

interna e aumento do trabalho de fluxo do fluido refrigerante, o que caracteriza o insumo 

B_S_AD, os produtos B_F_AD e B_U_AD. Outro insumo identificado é a potência 

consumida pelo compressor. A fig. 18 apresenta o diagrama da estrutura produtiva do 

compressor, e a Eq. 3.86 apresenta a equação característica do compressor. 

 

Figura 18 – Diagrama da estrutura produtiva do compressor. 

 

𝐾𝑐𝑜𝑚𝑝(𝐵̇𝑈,𝐴𝐷 + 𝐵̇𝐹,𝐴𝐷) − 𝐾𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐴𝐷 = 𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝    (3.86) 
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O condensador foi dividido em duas unidades produtivas: uma que se relaciona ao 

fluido refrigerante (COND_REF) e outra que se relaciona ao ar (COND_AR). As duas 

unidades produtivas se relacionam por meio do fluxo de exergia térmica transferido do 

COND_REF para o COND_AR. O diagrama da estrutura produtiva das duas partes do 

condensador é representado pela fig 19. 

 

Figura 19 – Diagrama da estrutura produtiva do condensador. 

 

Com relação ao COND_REF verificou-se uma redução da energia interna, trabalho 

de fluxo e entropia do fluido refrigerante, o que caracteriza B_U_BA e B_F_BA como 

insumos e B_S_BA como produto. Para o COND_AR verificou-se um aumento da entropia, 

da energia interna e do trabalho de fluxo tanto para o ar seco, quanto para a umidade do ar, 

caracterizando B_S_a32 e B_S_v32 como insumos e B_U_a32, B_U_v32, B_F_a32 e 

B_F_v32 como produtos. Observa-se que o fluxo de exergia térmica é um produto para 

COND_REF e um insumo para COND_AR, logo as equações características para 

COND_REF e COND_AR estão definidas pelas Eqs. 3.87 e 3.88 respectivamente. 

𝐾𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐵𝐴 + 𝐵̇𝑄,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟)  − 𝐾𝐹,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐵𝐴 − 𝐾𝑈,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐵𝐴 = 0   (3.87) 

𝐾𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎32 + 𝐵̇𝑈,𝑣32 + 𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32)  − 𝐾𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32) −

𝐾𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟 = 0         (3.88) 

Onde: 
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𝐵̇𝑄,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟 = 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟 (1 −
𝑇0

𝑇𝑚𝑒𝑑,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓
) ;      (3.89) 

𝑇𝑚𝑒𝑑,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓 =
ℎ𝐴−ℎ𝐵

𝑠𝐴−𝑠𝐵
        (3.90) 

 Com relação ao dispositivo de expansão observou-se um aumento da entropia, 

redução da energia interna e aumento do trabalho de fluxo do fluido refrigerante, o que 

caracteriza B_S_CB e B_U_CB como insumos e B_F_CD como produto. A fig 20 apresenta 

o diagrama da estrutura produtiva do dispositivo de expansão e a Eq. 3.91 representa a 

equação característica desta unidade produtiva. 

 

Figura 20 – Diagrama da estrutura produtiva do dispositivo de expansão. 

 

𝐾𝑒𝑥𝑝𝐵̇𝐹,𝐶𝐷  − 𝐾𝑈,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐶𝐷 − 𝐾𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐶𝐷 = 0      (3.91) 

Assim como o condensador o evaporador foi dividido em duas unidades produtivas: 

uma relacionada ao ar (EVAP_AR) e outra relacionada ao fluido refrigerante (EVAP_REF). 

A fig. 21 apresenta o diagrama da estrutura produtiva do evaporador.  
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Figura 21 – Diagrama da estrutura produtiva do evaporador. 

 

Com relação ao EVAP_REF observou-se um aumento da entropia, da energia 

interna e do trabalho de fluxo do fluido refrigerante, caracterizando B_S_DC como insumo, 

B_U_DC e B_F_DC como produtos. O fluxo de exergia térmica transferido do refrigerante 

para o ar (oposto ao fluxo de calor) é considerado um produto no EVAP_REF e um insumo 

no EVAP_AR. Destaca-se que o ar que entra no evaporador se encontra em uma condição 

de estado morto, portanto quando resfriado ele é retirado da condição de estado morto 

adquirindo exergia. A medida que o fluido refrigerante recebe calor, se aproxima da 

condição de estado morto caracterizando uma perda de exergia, e portanto para este caso 

específico o fluxo de exergia térmica (associado à transferência de calor) é oposto à direção 

da transferência de calor. 

Com relação ao EVAP_AR observa-se uma redução na energia interna, trabalho de 

fluxo, entropia para o ar seco, umidade presente no ar e para o condensado, caracterizando 

B_S_a21, B_S_v21 e B_S_51 como produtos e B_F_a21, B_F_v21, B_F_51, B_U_a21, 

B_U_v21 e B_U_51 como insumos.  

Com relação à exergia química da mistura ar seco/umidade observa-se uma redução 

da componente de exergia química da mistura associada à umidade e aumento da 

componente de exergia química da mistura associada ao ar seco, caracterizando B_Qui_v21 
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como insumo e B_Qui_a21 como produto. Como produto final do EVAP_AR tem-se o 

aumento da exergia química da água condensada (B_Qui_51). As Eqs. 3.92 e 3.93 

apresentam as equações características de EVAP_REF e EVAP_AR respectivamente. 

𝐾𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐷𝐶 + 𝐵̇𝐹,𝐷𝐶+𝐵̇𝑄,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟)  − 𝐾𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐷𝐶 = 0    (3.92) 

𝐾𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎21 + 𝐵̇𝑆,𝑣21 + 𝐵̇𝑆,51 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,51)  − 𝐾𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 +

𝐵̇𝐹,𝑣32 + 𝐵̇𝐹,51) − 𝐾𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎21 + 𝐵̇𝑈,𝑣21 + 𝐵̇𝑈,51) − 𝐾𝑄𝑢𝑖,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 −

𝐾𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟 = 0         (3.93) 

Onde: 

𝐵̇𝑄,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟 = 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟 (1 −
𝑇0

𝑇𝑚𝑒𝑑,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓
) ;      (3.94) 

𝑇𝑚𝑒𝑑,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓 =
ℎ𝐷−ℎ𝐶

𝑠𝐷−𝑠𝐶
        (3.95) 

Na análise do ventilador verificou-se um aumento da entropia, energia interna e 

trabalho de fluxo do ar, o que caracteriza B_S_a43 e B_S_v43 como insumos e B_F_a43, 

B_F_v43, B_U_a43 e B_U_v43 como produtos. A potência consumida pelo ventilador 

também é definida como um insumo. A fig. 22 apresenta o diagrama da estrutura produtiva 

do ventilador, e a Eq. 3.96 representa a equação característica deste dispositivo. 

 

Figura 22 – Diagrama da estrutura produtiva do ventilador. 

 

𝐾𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝐹,𝑎43 + 𝐵̇𝐹,𝑣43 + 𝐵̇𝑈,𝑎43 + 𝐵̇𝑈,𝑣43)  − 𝐾𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎43 + 𝐵̇𝑆,𝑣43) = 𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡 

          (3.96) 

Com relação à análise do secador verificou-se uma redução da energia interna e 

trabalho de fluxo ar seco e umidade, caracterizando B_F_a14, B_F_v14, B_U_a14 e 
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B_U_v14 como insumos. Houve redução da entropia do ar seco e da umidade, 

caracterizando B_S_a14 e B_S_v14 como produtos. Com relação à exergia química do ar 

verificou-se aumento da exegia química da umidade e redução da exergia química do ar seco 

caracterizando B_Qui_v14 como insumo e B_Qui_a14 como produto. Tem se ainda a 

exergia da umidade retirada da substância a ser desidratada como um produto do secador. A 

fig. 23 apresenta o diagrama da estrutura produtiva do secador. A Eq. 3.97 representa a 

equação característica do secador.  

 

Figura 23 – Diagrama da estrutura produtiva do secador. 

 

𝐾𝑠𝑒𝑐(𝐵̇𝑆,𝑎14 + 𝐵̇𝑆,𝑣14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,16)  − 𝐾𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎14 + 𝐵̇𝑈,𝑣14) −

−𝐾𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎14 + 𝐵̇𝐹,𝑣14) − 𝐾𝑞𝑢𝑖,𝑎𝑟𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎14 = 0       (3.97) 

A análise de cada unidade produtiva permite produzir um sistema de equações 

lineares composto por oito equações e quinze variáveis. Para a resolução de tal sistema se 

faz necessária a adição de sete equações, que são obtidas a partir da análise das junções-

bifurcações da estrutura produtiva. Observa-se que na estrutura produtiva existe uma junção-

bifurcação para cada componente da exergia (B_U_REF, B_F_REF, B_S_REF, B_U_AR, 

B_F_AR, B_S_AR, B_QUI_AR).  
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A fig. 24 apresenta o diagrama da estrutura produtiva das junções-bifurcações 

associadas à energia interna. A análise das junções-bifurcações B_U_REF e B_U_AR 

permite a definição das Eqs. 3.98 e 3.99. 

 

Figura 24 – Diagrama da estrutura produtiva das junções-bifurcações associadas a energia interna. 

 

𝐾𝑈,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐶𝐵 + 𝐵̇𝑈,𝐵𝐴)  − 𝐾𝑐𝑜𝑚𝑝𝐵̇𝑈,𝐴𝐷 − 𝐾𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐷𝐶 = 0      (3.98) 

𝐾𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎21 + 𝐵̇𝑈,𝑣21 + 𝐵̇𝑈,𝑎14 + 𝐵̇𝑈,𝑣14 + 𝐵̇𝑈,51) − 𝐾𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝑈,𝑎43 + 𝐵̇𝑈,𝑣43) −

𝐾𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎32 + 𝐵̇𝑈,𝑣32) = 0         (3.99) 

A fig. 25 apresenta o diagrama da estrutura produtiva das junções-bifurcações 

associadas ao trabalho de fluxo. A análise das junções-bifurcações B_F_REF e B_F_AR 

permite a definição das Eqs. 3.100 e 3.101. 
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Figura 25 – Diagrama da estrutura produtiva das junções-bifurcações associadas ao trabalho de 

fluxo. 

 

𝐾𝐹,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐵𝐴  − 𝐾𝑐𝑜𝑚𝑝𝐵̇𝐹,𝐴𝐷 − 𝐾𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐷𝐶 − 𝐾𝑒𝑥𝑝𝐵̇𝐹,𝐶𝐷 = 0     (3.100) 

𝐾𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎21 + 𝐵̇𝐹,𝑣21 + 𝐵̇𝐹,𝑎14 + 𝐵̇𝐹,𝑣14 + 𝐵̇𝐹,51) − 𝐾𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝐹,𝑎43 + 𝐵̇𝐹,𝑣43) −

𝐾𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32) = 0         (3.101) 

A fig. 26 apresenta o diagrama da estrutura produtiva das junções-bifurcações 

associadas ao termo entropico. A análise das junções-bifurcações B_S_REF e B_S_AR 

permite a definição das Eqs. 3.102 e 3.103. 
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Figura 26 – Diagrama da estrutura produtiva das junções-bifurcações associadas ao termo de 

entropia. 

 

𝐾𝑆,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝐹,𝐷𝐶 + 𝐵̇𝐹,𝐴𝐷 + 𝐵̇𝐹,𝐶𝐷) − 𝐾𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐵𝐴 = 0       (3.102) 

𝐾𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎43 + 𝐵̇𝑆,𝑣43 + 𝐵̇𝑆,𝑎32 + 𝐵̇𝑆,𝑣32) − 𝐾𝑠𝑒𝑐(𝐵̇𝑆,𝑎14 + 𝐵̇𝑆,𝑣14) −

𝐾𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎21 + 𝐵̇𝑆,𝑣21 + 𝐵̇𝑆,51) = 0        (3.103) 

A fig. 27 apresenta diagrama da estrutura produtiva das junções-bifurcações 

associadas à exergia química.  A análise da junção-bifurcação B_Qui_AR permite a 

definição da Eq. 3.104. 



63 

 

 

 

Figura 27 – Diagrama da estrutura produtiva da junção-bifuração associada a exergia química. 

 

𝐾𝑄𝑢𝑖,𝑎𝑟(𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣21) − 𝐾𝑠𝑒𝑐𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣14 − 𝐾𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 = 0  (3.104) 

3.6.2 Definição dos Custos Monetários 

A definição dos custos monetários é realizada por meio de modificação das 

equações que definem o sistema linear para calculo de custos exergéticos. A primeira 

modificação consiste na substituição das variáveis de custo exergético unitário (𝐾) por 

variáveis de custo monetário unitário (𝐶). A segunda modificação consiste na consideração 

do custo de investimento nos componentes do sistema como insumos externos da estrutura 

produtiva. A terceira modificação consitem em considerar o custo monetário associado à 

energia elétrica (𝐶𝑒𝑙𝑒) consumida pelo compressor e pelo ventilador.   

Com relação ao custo de aquisição dos componentes foi realizada consulta de três 

preços para cada um dos principais componentes do protótipo em lojas virtuais, e o custo de 

aquisição foi definido como a média destes três preços. Não encontrado componentes com 

mesma especificação dos que compõem o sistema optou-se por produtos similares. A tabela 

3 apresenta os valores cotados, o valor médio em reais e o valor médio dolarizado 

considerando a cotação do dólar em R$ 3,30. 

  

 



64 

 

 

Tabela 3 – Estimativa de preços de aquisição dos componentes do protótipo. 

 

Loja 
Preço 

(R$) 

Preço Médio 

(R$) 

Preço Médio 

Dolarizado 

(US$) 

Compressor 

Eletrofrigor (2017) 369,99 

411,51 124,70 Samatec (2017) 520,00 

BCMinterService (2017a) 344,55 

Condensador 

Polipartes (2017a) 215,00 

217,67 65,96 Polipartes (2017b) 223,00 

Mercado Livre (2017a) 215,00 

Evaporador 

Mercado Livre (2017b) 141,00 

233,00 70,60 Mercado Livre (2017c) 279,00 

Polipartes (2017c) 279,00 

Valvula de 

Expansão 

BCMinterService (2017b) 156,00 

222,67 67,48 Mercado Livre (2017d) 238,00 

Mercado Livre (2017e) 274,00 

Inversor de 

Frequência 

Eletrolicos (2017) 709,00 

654,33 198,28 Mercado Livre (2017f) 450,00 

N Nascimento (2017) 804,00 

 

A unidade produtiva do ventilador é composta basicamente do motor, inversor de 

frequência e ventilador. O preço de aquisição do ventilador, com inclusão do motor elétrico, 

foi estimado em dólares conforme Eq. 3.106 (ZALEWSKI, NIEZGODA-ŻELASKO e 

LITWIN, 2000). 

𝑍𝐶𝐼,𝑣𝑒𝑛𝑡 = (𝑎 + 𝑏𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡
0,5 )

2
. 𝑐𝑓       (3.106) 

Onde 𝑎, 𝑏 e 𝑐𝑓 são definidos por Zalewski, Niezgoda-Żelasko e Litwin (2000) em 

21.5644, 20.1554 e 1, respectivamente. O preço de aquisição da unidade produtiva ventilador 

é definido pela soma do preço médio do inversor, do preço estimado do ventilador e da 

parcela de custo associada a estrutura da bancada e componentes auxiliares.  

A câmara de secagem teve seu custo avaliado em R$ 1000,00 (US$ 303,03). O 

custo de componentes auxiliares do protótipo, como suporte, dutos, tubo de cobre, etc, bem 

como custo de montagem e instalação dos equipamentos foi avaliado em R$ 1500,00 (US$ 

454,54) e distribuído igualitariamente entre os principais componentes. 

A definição do custo monetário associado a cada componente foi realizada 

considerando uma vida útil de 10 anos para o protótipo, operando 4000 horas anuais com 
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fator de manutenção de 1,15. A taxa de retorno foi definida em 14%, resultando em um CRF 

de 1,33.10−9 𝑠−1. O custo associado à energia elétrica foi definido com base na tarifa média 

com impostos para o setor de Comercio e Serviços no ano de 2017 (Brasil, 2017), definida 

em R$ 480,21 por MWh, que é equivalente à 1,19.10−4 R$/kJ (3,61.10−5 US$/kJ). Observa-

se que o custo dos trocadores de calor foi alocado diretamente na equação da unidade 

produtiva associada ao refrigerante. As Eqs. 3.107 à 3.121 apresentam o sistema de equações 

lineares que define os custos monetários unitários.  

𝐶𝑐𝑜𝑚𝑝(𝐵̇𝑈,𝐴𝐷 + 𝐵̇𝐹,𝐴𝐷) − 𝐶𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐴𝐷 = 𝐶𝑒𝑙𝑒𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝 + 𝑍̇𝑐𝑜𝑚𝑝   (3.107) 

𝐶𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐵𝐴 + 𝐵̇𝑄,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟)  − 𝐶𝐹,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐵𝐴 − 𝐶𝑈,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐵𝐴 = 𝑍̇𝑐𝑜𝑛𝑑   (3.108) 

𝐶𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎32 + 𝐵̇𝑈,𝑣32 + 𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32)  − 𝐶𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32) −

𝐶𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟 = 0         (3.109) 

𝐶𝑒𝑥𝑝𝐵̇𝐹,𝐶𝐷  − 𝐶𝑈,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐶𝐷 − 𝐶𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐶𝐷 = 𝑍̇𝑒𝑥𝑝      (3.110) 

𝐶𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐷𝐶 + 𝐵̇𝐹,𝐷𝐶+𝐵̇𝑄,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟)  − 𝐶𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐷𝐶 = 𝑍̇𝑒𝑣𝑎𝑝    (3.111) 

𝐶𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎21 + 𝐵̇𝑆,𝑣21 + 𝐵̇𝑆,51 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖_51)  − 𝐶𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32 +

𝐵̇𝐹,51) − 𝐶𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎21 + 𝐵̇𝑈,𝑣21 + 𝐵̇𝑈,51) − 𝐶𝑄𝑢𝑖,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 − 𝐶𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟 = 0  

           (3.112) 

𝐶𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝐹,𝑎43 + 𝐵̇𝐹,𝑣43 + 𝐵̇𝑈,𝑎43 + 𝐵̇𝑈,𝑣43)  − 𝐶𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎43 + 𝐵̇𝑆,𝑣43) =

𝐶𝑒𝑙𝑒𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡 + 𝑍̇𝑣𝑒𝑛𝑡          (3.113) 

𝐶𝑠𝑒𝑐(𝐵̇𝑆,𝑎14 + 𝐵̇𝑆,𝑣14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,16)  − 𝐶𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎14 + 𝐵̇𝑈,𝑣14) −

−𝐶𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎14 + 𝐵̇𝐹,𝑣14) − 𝐶𝑞𝑢𝑖,𝑎𝑟𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎14 = 𝑍̇𝑠𝑒𝑐       (3.114) 

𝐶𝑈,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐶𝐵 + 𝐵̇𝑈,𝐵𝐴)  − 𝐶𝑐𝑜𝑚𝑝𝐵̇𝑈,𝐴𝐷 − 𝐶𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐷𝐶 = 0   (3.115) 

𝐶𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎21 + 𝐵̇𝑈,𝑣21 + 𝐵̇𝑈,𝑎14 + 𝐵̇𝑈,𝑣14 + 𝐵̇𝑈,51) − 𝐶𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝑈,𝑎43 + 𝐵̇𝑈,𝑣43) −

𝐶𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎32 + 𝐵̇𝑈,𝑣32) = 0        (3.116) 

𝐶𝐹,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐵𝐴  − 𝐶𝑐𝑜𝑚𝑝𝐵̇𝐹,𝐴𝐷 − 𝐶𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐷𝐶 − 𝐶𝑒𝑥𝑝𝐵̇𝐹,𝐶𝐷 = 0      (3.117) 
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𝐶𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎21 + 𝐵̇𝐹,𝑣21 + 𝐵̇𝐹,𝑎14 + 𝐵̇𝐹,𝑣14 + 𝐵̇𝐹,51) − 𝐶𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝐹,𝑎43 + 𝐵̇𝐹,𝑣43) −

𝐶𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32) = 0         (3.118) 

𝐶𝑆,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝐹,𝐷𝐶 + 𝐵̇𝐹,𝐴𝐷 + 𝐵̇𝐹,𝐶𝐷) − 𝐶𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐵𝐴 = 0        (3.119) 

𝐶𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎43 + 𝐵̇𝑆,𝑣43 + 𝐵̇𝑆,𝑎32 + 𝐵̇𝑆,𝑣32) − 𝐶𝑠𝑒𝑐(𝐵̇𝑆,𝑎14 + 𝐵̇𝑆,𝑣14) −

𝐶𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎21 + 𝐵̇𝑆,𝑣21 + 𝐵̇𝑆,51) = 0       (3.120) 

𝐶𝑄𝑢𝑖,𝑎𝑟(𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣21) − 𝐶𝑠𝑒𝑐𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣14 − 𝐶𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 = 0  (3.121) 

3.7 ALOCAÇÃO DE CO2-eq 

A ACV do protótipo foi realizada no software SimaPro 8.3.0.0 (PréConsultants, 

2016), que consiste em uma ferramenta profissional altamente especializada para ACV, para 

coletar, analisar e monitorar o desempenho ambiental de produtos, processos e serviços. 

Independente da complexidade da ACV, o SimaPro permite modelar e analisar de acordo 

com as ISO 14040 (2014a) e 14044 (2014b). 

A base de dados escolhida para compor o inventário foi a Ecoinvent (ECOINVENT, 

2015), que contém dados sobre produção de energia, transporte, materiais de construção, 

produção de produtos químicos e produção de metais.  

Devido a preocupações com o aquecimento global, o método de avaliação de 

impacto ambiental adotado para este projeto foi o IPCC 2013 GWP100a, que contabiliza o 

total de emissões de Gases de Efeito Estufa (GEE), expressando o resultado em termos de 

carbono equivalente de dióxido de carbono (CO2-eq) para um sistema definido ou atividade 

(INTERNATIONAL PANEL ON CLIMATE CHANGE - IPCC, 2007). 

A composição material da bomba de calor está apresentada na tabela 4. 
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Tabela 4 - Composição material do protótipo. 

Item Equipamento 
Peso 

(kg) 
Composição material 

01 Suporte 35,04 Aço Galvanizado 

02 Caixa externa 5,86 Madeira 

03 Chapa Inox e ventilador 3,15 Aço inoxidável 

04 Tubulação para gás 

refrigerante 

7,03 Cobre 

05 Compressor 11,30 Aço 

06 Fluido R-22 0,98 Diclorofluorometano 

07 Condensadores 38,60 Alumínio 

08 Válvula de expansão 1,00 Aço inoxidável 

09 Motor elétrico 1,00 Aço 

 

Para as emissões variáveis, aquelas associadas ao consumo de eletricidade de baixa 

tensão diretamente da rede elétrica, o ponto de partida foi Delgado e Carvalho (2016): a 

partir da base de dados EcoInvent v.3.2 (2016), processos foram adaptado para refletir o mix 

elétrico de geração do ano de 2001 e de 2006 a 2015. A matriz de geração considerada para 

o ano de 2015 seguiu a Agência Nacional de Energia Elétrica (ANEEL) (BRASIL, 2016), 

que no momento de redação desta dissertação, foi o documento mais recente. A Tabela 5 

mostra os percentuais de geração de eletricidade, por fonte, no Brasil para o ano de 2015.  

Tabela 5 - Percentuais de geração de eletricidade, por fonte, no Brasil (adaptado de DELGADO e 

CARVALHO, 2016). 

 2015 

Termelétricas 16,92% 

Hidráulica 61,30% 

Nuclear 1,32% 

Biomassa 7,49% 

Eólica 5,64% 

Solar 0,02% 

Outras 5,80% 

 

De acordo com Delgado e Carvalho (2016), o processo de geração de eletricidade 

foi editado com os percentuais da matriz elétrica de 2015, acrescentando transmissão e 
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distribuição para consumo em baixa tensão. Uma vez definidas as emissões de GEE, o 

modelo termoeconomico foi adaptado para a alocação de emissão de CO2-eq de cada fluxo.  

O sistema de equações para alocação de emissão de CO2-eq pode ser definido por 

meio de modificações do sistema de equações aplicado na definição dos custos monetários 

unitários. Para tanto as variáveis de custo monetário unitário (𝐶) são substituídas por 

variáveis de emissão de CO2-eq unitárias (𝑌), o custo monetário dos equipamentos (𝑍̇) é 

susbtituido pela emissão de CO2-eq associada ao ciclo de vida de cada componente por 

segundo (𝐶𝑂̇2), e o custo monetário associado ao consumo de energia elétrica (𝐶𝑒𝑙𝑒) é 

substituído pela emissão associada ao consumo de energia elétrica produzida no Brasil  

(𝑌𝑒𝑙𝑒). Observa-se que emissões associadas a componentes auxiliares foram alocadas de 

forma igualitária nas unidades produtivas. Foi considerada ainda a necessidade de carga de 

gás refrigerante 5 vezes ao longo da vida útil do sistema. As Eqs. 3.122 à 3.135 apresentam 

o sistema de equações lineares que define as emissões unitárias. 

𝑌𝑐𝑜𝑚𝑝(𝐵̇𝑈,𝐴𝐷 + 𝐵̇𝐹,𝐴𝐷) − 𝑌𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐴𝐷 = 𝑌𝑒𝑙𝑒𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝 + 𝐶𝑂̇2,𝑐𝑜𝑚𝑝  (3.122)  

𝑌𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐵𝐴 + 𝐵̇𝑄,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟)  − 𝑌𝐹,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐵𝐴 − 𝑌𝑈,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐵𝐴 = 𝐶𝑂̇2,𝑐𝑜𝑛𝑑 (3.123)   

𝑌𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎32 + 𝐵̇𝑈,𝑣32 + 𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32)  − 𝑌𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32) −

𝑌𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟 = 0         (3.124) 

𝑌𝑒𝑥𝑝𝐵̇𝐹,𝐶𝐷  − 𝑌𝑈,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐶𝐷 − 𝑌𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐶𝐷 = 𝐶𝑂̇2,𝑒𝑥𝑝     (3.125) 

𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐷𝐶 + 𝐵̇𝐹,𝐷𝐶+𝐵̇𝑄,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟)  − 𝑌𝑆,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐷𝐶 = 𝐶𝑂̇2,𝑒𝑣𝑎𝑝    (3.126) 

𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎21 + 𝐵̇𝑆,𝑣21 + 𝐵̇𝑆,51 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,51)  − 𝑌𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32 +

𝐵̇𝐹,51) − 𝑌𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎21 + 𝐵̇𝑈,𝑣21 + 𝐵̇𝑈,51) − 𝑌𝑄𝑢𝑖,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 − 𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑄,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟 = 0  

           (3.127) 

𝑌𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝐹,𝑎43 + 𝐵̇𝐹,𝑣43 + 𝐵̇𝑈,𝑎43 + 𝐵̇𝑈,𝑣43)  − 𝑌𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎43 + 𝐵̇𝑆,𝑣43) =

𝑌𝑒𝑙𝑒𝑊̇𝑒𝑙𝑒,𝑣𝑒𝑛𝑡 + 𝐶𝑂2,𝑣𝑒𝑛𝑡          (3.128) 

𝑌𝑠𝑒𝑐(𝐵̇𝑆,𝑎14 + 𝐵̇𝑆,𝑣14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,16)  − 𝑌𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎14 + 𝐵̇𝑈,𝑣14) −

𝑌𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎14 + 𝐵̇𝐹,𝑣14) − 𝑌𝑞𝑢𝑖,𝑎𝑟𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎14 = 𝐶𝑂̇2,𝑠𝑒𝑐      (3.127) 

𝑌𝑈,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝑈,𝐶𝐵 + 𝐵̇𝑈,𝐵𝐴)  − 𝑌𝑐𝑜𝑚𝑝𝐵̇𝑈,𝐴𝐷 − 𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑈,𝐷𝐶 = 0   (3.129) 
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𝑌𝑈,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎21 + 𝐵̇𝑈,𝑣21 + 𝐵̇𝑈,𝑎14 + 𝐵̇𝑈,𝑣14 + 𝐵̇𝑈,51) − 𝑌𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝑈,𝑎43 + 𝐵̇𝑈,𝑣43) −

𝑌𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝑈,𝑎32 + 𝐵̇𝑈,𝑣32) = 0        (3.130) 

𝑌𝐹,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐵𝐴  − 𝑌𝑐𝑜𝑚𝑝𝐵̇𝐹,𝐴𝐷 − 𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝐹,𝐷𝐶 − 𝑌𝑒𝑥𝑝𝐵̇𝐹,𝐶𝐷 = 0      (3.131) 

𝑌𝐹,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎21 + 𝐵̇𝐹,𝑣21 + 𝐵̇𝐹,𝑎14 + 𝐵̇𝐹,𝑣14 + 𝐵̇𝐹,51) − 𝑌𝑣𝑒𝑛𝑡(𝐵̇𝐹,𝑎43 + 𝐵̇𝐹,𝑣43) −

𝑌𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟(𝐵̇𝐹,𝑎32 + 𝐵̇𝐹,𝑣32) = 0         (3.132) 

𝑌𝑆,𝑟𝑒𝑓(𝐵̇𝐹,𝐷𝐶 + 𝐵̇𝐹,𝐴𝐷 + 𝐵̇𝐹,𝐶𝐷) − 𝑌𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑟𝑒𝑓𝐵̇𝑆,𝐵𝐴 = 0        (3.133) 

𝑌𝑆,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎43 + 𝐵̇𝑆,𝑣43 + 𝐵̇𝑆,𝑎32 + 𝐵̇𝑆,𝑣32) − 𝑌𝑠𝑒𝑐(𝐵̇𝑆,𝑎14 + 𝐵̇𝑆,𝑣14) −

𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟(𝐵̇𝑆,𝑎21 + 𝐵̇𝑆,𝑣21 + 𝐵̇𝑆,51) = 0       (3.134) 

𝑌𝑄𝑢𝑖,𝑎𝑟(𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎14 + 𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣21) − 𝑌𝑠𝑒𝑐𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑣14 − 𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟𝐵̇𝑄𝑢𝑖,𝑎21 = 0  (3.135) 
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CAPÍTULO 4 

 

 

 

RESULTADOS E DISCUSSÕES 

 

 

 

Este capítulo apresenta os resultados e discussões da análise 

termodinâmica/exergética, que permitiu determinar o fluxo de massa de água condensada, 

bem como estimar a remoção de umidade de substâncias no processo de secagem. Obtem-

se também as eficiências exergéticas dos principais componentes do protótipo. Em seguida 

apresenta os resultados da análise termoeconômica com obtenção dos custos exergéticos 

unitários, custos monetários unitários e emissões associados aos produtos finais do sistema 

(água condensada no evaporador e retirada de umidade da substância).  

4.1 ANÁLISE TERMODINÂMICA 

A análise termodinâmica permitiu definir o fluxo de massa de água condensada e 

estimar a retirada de umidade no processo de secagem (1,879.10−4𝑘𝑔/𝑠). Com base na PLT 

foi possível definir o COP do protótipo. A análise exergética permitiu quantificar a 

destruição de exergia dos componentes do sistema e definir a eficiência exergética de cada 

um dos dispositivos, bem como a eficiência exergética do protótipo. 

O coeficiente de performance da bomba de calor foi 2,9. O coeficiente de 

performance adaptado ao protótipo foi avaliado em 4,2. O coeficiente de performance de 

uma bomba de calor reversível operando entre os limites de temperatura do sistema foi 

avaliado em 40,76. A eficiência exergética da bomba de calor foi avaliada em 10,12%.  
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Utilizando-se da consideração de que os produtos do sistema são representados 

pelas exergias químicas do condensado e da umidade absorvida pelo ar e que a exergia 

fornecida ao sistema é referente aos consumos de energia elétrica do compressor e ventilador 

a eficiência exergética do protótipo foi avaliada em 1,07%.  

A tabela 6 apresenta a exergia total dos fluxos físicos do protótipo em kW. 

Tabela 6 - Exergia dos fluxos físicos e suas componentes 

 𝑩̇𝑻 𝑩̇𝑼 𝑩̇𝑭 𝑩̇𝑺 𝑩̇𝑸𝒖𝒊 

1 0,0000 0,0000 0,0000 0,0000 0,0000 

2 0,0086 -0,3607 -0,1437 -0,5110 0,0021 

3 0,0250 0,6909 0,2752 0,9432 0,0021 

4 0,0354 0,8357 0,3330 1,1358 0,0021 

5 0,0080 -0,0611 0,0000 -0,0619 0,0079 

6 0,0079 0,4303 0,0262 0,4565 0,0079 

A 1,5970 0,5211 0,0201 -1,0560 - 

B 1,2540 -2,4650 -0,4794 -4,1990 - 

C 1,0370 -2,5890 -0,3560 -3,9820 - 

D 0,6646 -0,4286 -0,0927 -1,1860 - 

 

A fig. 28 apresenta a distribuição percentual de destruição de exergia dos volumes 

de controle analisados.  

 

Figura 28 –Destruição de exergia percentual dos volumes de controle. 
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Verifica-se que os trocadores de calor são os principais responsáveis pela destruição 

de exergia do protótipo, e que o processo de secagem apresenta baixa contribuição para a 

destruição de exergia. A fig. 29 apresenta as eficiências exergéticas convencionais dos 

volumes de controle analisados. 

 

Figura 29 - Eficiência exergética dos componentes do protótipo. 

A Tabela 7 apresenta resultados de eficiência exergética (%) avaliados para 

componentes de bombas de calor para pesquisas distintas. 

Tabela 7 - Eficiências exergéticas de componentes de bomba de calor. 

  
Fortes 

(2017) 

Erbay e 

Hepbasli 

(2014b) 

Suleman, 

Dinçer e 

Agelin-

Chaab 

(2014) 

Ganjehsarabi, 

Dinçer e 

Gungor 

(2014) 

Erbay e 

Hepbasli 

(2013) 

Compressor 74,58 92,59 -  62,00 87,10 

Evaporador 4,47 74,93 34,00 62,00 75,40 

Condensador 4,78 47,95 60,30 79,00 77,75 

Válvula de 

Expansão 
82,64 76,54  - 71,00  - 

 

Com base na Tabela 7 observa-se uma grande possibilidade na melhoria da 

eficiência dos trocadores de calor do sistema. Melhorias no isolamento térmico e melhor 
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dimensionamento dos trocadores de calor podem aumentar a eficiência do sistema neste 

aspecto. 

Com base nos resultados da análise termodinâmica pode-se estimar uma taxa de 

remoção de umidade do protótipo de 0,46 kg de umidade retirada por kWh consumido. Maia 

(2014) operando com versão anterior do protótipo estimou a taxa de remoção de umidade 

em 0,68 kg/kWh. Taxas de remoção de umidade avaliadas em configurações experimentais 

de bombas de calor aplicadas a secagem analisadas por Mortezapour (2012), Sevik (2013), 

Sevik (2014), Monrahaj (2014) e Yahia (2016) apresentaram taxas de remoção de umidade 

conforme Tabela 8.  

Tabela 8 - Taxas de Remoção de Umidade 

 (kg/kWh) 

Mortezapour (2012) 1,16 

Sevik (2013) 0,26 a 0,92 

Sevik (2014) 0,03 a 0,46 

Monrahaj (2014) 0,79 

Maia (2014) 0,68 

Yahia (2016)  0,14 

Fortes (2017) 0,46 

4.2 ANÁLISE TERMOECONÔMICA 

A tabela 9 apresenta os valores dos fluxos produtivos (kW) para o sistema 

analisado. Cada coluna está relacionada a uma das componentes da exergia (térmica, 

trabalho de fluxo, entrópica, química).  
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Tabela 9 - Fluxos produtivos associados às substâncias para o sistema analisado. 

 U F S Qui 

𝐵𝑎,21 0,3491 0,1399 0,4954 0,0255 

𝐵𝑎,32 1,0180 0,4079 1,4100 0,0000 

𝐵𝑎,43 0,1401 0,0562 0,1862 0,0000 

𝐵𝑎,14 0,8087 0,3242 1,1010 0,0255 

𝐵𝑣,21 0,0116 0,0038 0,0156 0,0235 

𝐵𝑣,32 0,0339 0,0111 0,0445 0,0000 

𝐵𝑣,43 0,0047 0,0015 0,0059 0,0000 

𝐵𝑣,14 0,0270 0,0088 0,0348 0,0235 

𝐵51 0,0061 3,999.10−8 0,0062 0,0079 

𝐵16 0,0000 0,0000 0,0000 0,0079 

𝐵𝐵𝐴 3,1100 0,5186 3,2780 0,0000 

𝐵𝐶𝐵 0,1306 0,1306 0,2306 0,0000 

𝐵𝐷𝐶 2,287 0,2788 2,9600 0,0000 

𝐵𝐴𝐷 0,9533 0,1092 0,0872 0,0000 

 

Os fluxos produtivos associados ao consumo de energia elétrica do compressor e 

ventilador foram definidos em 1,250 kW e 0,225 kW respectivamente, e os fluxos produtivos 

associados ao fluxo térmico de exergia (associado ao calor) do COND_REF para o 

COND_AR (𝐵̇𝑄,𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟) e do EVAP_REF para o EVAP_AR (𝐵̇𝑄,𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟) foram calculados 

em 0,1966 kW e 0,0757 kW, respectivamente. 

A tabela 10 apresenta a razão produto/insumo para cada uma das unidades 

produtivas analisadas. 

Tabela 10 - Razão entre produto e insumo para as unidades produtivas avaliadas. 

 

Razão 

Produto/Insumo 

𝐶𝑜𝑚𝑝 0,7945 

𝐶𝑜𝑛𝑑𝑟𝑒𝑓 0,9575 

𝐸𝑣𝑎𝑝𝑟𝑒𝑓 0,8925 

𝐸𝑥𝑝 0,3616 

𝐶𝑜𝑛𝑑𝑎𝑟 0,8909 

𝐸𝑣𝑎𝑝𝑎𝑟 0,9031 

𝑉𝑒𝑛𝑡 0,4855 

𝑆𝑒𝑐 0,9770 
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A tabela 11 apresenta a estimativa de preço de aquisição dos componentes do 

sistema. 

Tabela 11 - Preço de aquisição estimado dos componentes do protótipo. 

 R$ US$ 

𝑍𝑐𝑜𝑚𝑝 661,50 200,45 

𝑍𝑐𝑜𝑛𝑑 467,70 141,72 

𝑍𝑒𝑣𝑎𝑝 483,00 146,36 

𝑍𝑒𝑥𝑝   472,70 143,24 

𝑍𝑠𝑒𝑐  1250,00 378,79 

𝑍𝑣𝑒𝑛𝑡 4101,00 1242,72 

 

O produto do preço de aquisição estimado com o fator de recuperação de capital 

(1,331.10-9 s-1) e com o fator de manutenção (1,15) resulta nas taxas de custo monetário 

associadas a cada unidade produtiva, e estão apresentadas na tabela 12.  

Tabela 12 – Taxa de custo monetário associado a cada uma das unidades produtivas. 

 R$/s US$/s 

𝑍̇𝑐𝑜𝑚𝑝 1,013.10-6 3,070.10-7 

𝑍̇𝑐𝑜𝑛𝑑 7,160.10-7 2,170.10-7 

𝑍̇𝑒𝑣𝑎𝑝 7,395.10-7 2,241.10-7 

𝑍̇𝑒𝑥𝑝   6,607.10-7 2,002.10-7 

𝑍̇𝑠𝑒𝑐  1,914.10-6 5,800.10-7 

𝑍̇𝑣𝑒𝑛𝑡 1,903.10-6 5,760.10-7 

 

O custo unitário associado a energia elétrica foi calculado em 1,189.10-4 R$/kJ 

(3,603.10-5 US$/kJ). A resolução dos sistemas de equações está apresentada na tabela 13, 

onde se apresentam os custos exergéticos unitários e custos monetários unitários associados 

aos produtos de cada unidade produtiva e aos “produtos” de cada uma das junções-

bifurcações. 
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Tabela 13 - Custos unitários associados aos produtos das unidades produtivas; K: Exergético, C: 

Monetário. 

 

P=K; 

(kW/kW) 

P=C; 

(R$/kJ) 

P=C; 

(US$/kJ) 

𝑃𝑐𝑜𝑚𝑝 1,54 6,06.10-4 1,84.10-4 

𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑 4,44 1,75.10-3 5,30.10-3 

𝑃𝑒𝑣𝑎𝑝 4,98 1,96.10-3 5,94.10-4 

𝑃𝑒𝑥𝑝  11,81 4,65.10-3 1,41.10-3 

𝑃𝐹,𝑟𝑒𝑓 5,97 2,35.10-3 0,71.10-3 

𝑃𝑈,𝑟𝑒𝑓 3,97 1,56.10-3 4,73.10-4 

𝑃𝑆,𝑟𝑒𝑓 4,44 1,75.10-3 5,30.10-4 

𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟 93,09 3,70.10-2 1,12.10-2 

𝑃𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟 91,03 3,58.10-2 1,08.10-2 

𝑃𝑠𝑒𝑐 95,35 3,75.10-2 1,14.10-2 

𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡 90,61 3,56.10-2 1,08.10-2 

𝑃𝐹,𝑎𝑟 93,50 3,68.10-2 1,12.10-2 

𝑃𝑈,𝑎𝑟 93,02 3,66.10-2 1,11.10-2 

𝑃𝑆,𝑎𝑟 94,35 3,71.10-2 1,24.10-2 

𝑃𝑞𝑢𝑖,𝑎𝑟 93,10 3,66.10-2 1,11.10-2 

  

Dando ênfase aos produtos finais do protótipo, água condensada e umidade retirada 

da matéria a ser desidratada, observa-se um custo exergético unitário de 91,03 kW/kW e 

95,35 kW/kW respectivamente. Com relação ao custo monetário os valores são de 1,08.10-2 

US$/kJ e 1,14.10-2 US$/kJ respectivamente. 

Observa-se que o fluxo produtivo associado à condensação de água (𝐵̇𝑞𝑢𝑖,51) foi 

avaliado em 0,007914, o que dividido pela vazão de água condensada resulta em 42,11 kj 

por kilograma de água condensada. Multiplicando-se este valor pelo custo exergético 

unitário obtem-se a quantidade de exergia consumida pelo equipamento para a produção de 

um quilo de água, resultando em 3834,02 kJ. Fazendo analogia com relação a retirada de 

umidade da substância, observa-se que a retirada de 1 kg de umidade da substância requer 

um consumo de 4015,97 kJ. Com relação ao custo monetário observa-se que o custo de 

produção de 1 kg de água condensada é de U$$ 0,45 enquanto o custo de remoção de 1 kg 

de água da substância é de U$$ 0,48. 

Há limitada literatura científica sobre análise termoeconômica em bombas de calor: 

trabalhos recentes incluem Gungor, Erbay e Hepbasli (2015), Erbay e Hepbasli (2014a), 

Ganjehsarabi, Dinçer e Gungor (2014), que realizaram análise termoeconômica de secador 
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por bomba de calor utilizando da metodologia da Exergoeconomia, que diferentemente da 

Teoria do Custo Exergético, foca seus resultados na definição dos custos associados à 

destruição de exergia.  

Santos et al. (2012) realizaram análise termoeconômica de uma bomba de calor 

teórica utilizando o método UFS e obtiveram como resultado os custos exergéticos unitários 

para os produtos do compressor, condensador, válvula de expansão e evaporador, com 

valores de 1.181, 1.974, 3.091 e 2.010 respectivamente. 

Lourenço et al. (2012) utilizaram do método UFS para a realização de análise 

termoeconômica de um ciclo de refrigeração por compressão de vapor simples. Para os 

produtos do compressor, condensador, válvula de expansão e evaporador, foram obtidos 

valores de custo exergético unitário de 1.199, 2.054, 3.283 e 2.091 respectivamente. 

Esta é a primeira vez que se realiza uma análise termoeconômica do protótipo de 

bomba de calor do CEAR/LES, portanto não há trabalhos anteriores para comparação, o que 

justifica a necessidade de realização de análises por meio de outras metodologias 

termoeconomicas. 

4.2 ALOCAÇÃO DE CO2-eq 

As emissões de CO2-eq foram definidas conforme Delgado e Carvalho (2016) com 

valor de 0,299 kg CO2-eq/kWh para energia elétrica consumida no Brasil tomando como 

base a matriz energética do ano de 2015. O valor foi convertido para kg CO2-eq/kJ resultando 

em 8.3055.10-5 kg CO2-eq/kJ. 

Com relação às emissões associadas ao ciclo de vida dos componentes do protótipo, 

os resultados são apresentados na tabela 14. Observa-se que as emissões de CO2-eq 

associadas ao fluido refrigerante estão contabilizadas considerando a realização de 5 

possiveis cargas de gás ao longo dos 10 anos de vida útil considerados para o equipamento. 
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Tabela 14 - Emissões de CO2-eq por componente do protótipo. 

Item Equipamento 
Emissões 

(kg CO2-eq) 

01 Suporte 131,00 

02 Caixa externa 0,92 

03 Chapa Inox e Ventilador 15,40 

04 Tubulação para gás refrigerante 55,00 

05 Compressor 37,10 

06 Fluido R-22 327,50 

07 Condensadores 224,00 

08 Válvula de expansão 4,62 

09 Motor elétrico 5,84 

TOTAL 539,38 

 

Shah, Debella e Ries (2008) realizaram ACV de sistemas de aquecimento e 

resfriamento residencial (fornalha com ar condicionado, gerador de vapor com ar 

condicionado e bomba de calor) em quatro regiões dos Estados Unidos. Destacaram como 

fator dominante o consumo de energia elétrica. Verificaram que a bomba de calor 

apresentava maiores impactos em regiões onde grande parte da geração de energia elétrica 

era de origem de combustíveis fosseis e em regiões onde a geração de energia elétrica era de 

origem hidroelétrica o sistema por bomba de calor apresentava os menores impactos 

ambientais. Ainda existe pouca pesquisa associada à avaliação de ciclo de vida de bombas 

de calor/refrigeradores. 

As taxas de emissão associadas às unidades produtivas foram definidas conforme 

tabela 15.  
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Tabela 15 – Taxas de emissão de CO2-eq associadas às unidades produtivas. 

 kg CO2-eq/s 

𝐶𝑂𝑐𝑜𝑚𝑝  8,530.10-7 

𝐶𝑂𝑐𝑜𝑛𝑑  1,373.10-6 

𝐶𝑂𝑒𝑣𝑎𝑝  1,373.10-6 

𝐶𝑂𝑒𝑥𝑝  6,275.10-7 

𝐶𝑂𝑠𝑒𝑐   1,505.10-6 

𝐶𝑂𝑣𝑒𝑛𝑡  7,429.10-7 

 

O resultado da resolução do sistema de equações lineares que aloca as emissões de 

CO2-eq é apresentado na tabela 16. 

Tabela 16 - Emissões unitárias associadas aos produtos das unidades produtivas. 

 kg CO2-eq/kJ 

𝑌𝑐𝑜𝑚𝑝  1,215.10-4 

𝑌𝑐𝑜𝑛𝑑  3,592.10-4 

𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝  4,030.10-4 

𝑌𝑒𝑥𝑝   9,589.10-4 

𝑌𝐹,𝑟𝑒𝑓  4,837.10-4 

𝑌𝑈,𝑟𝑒𝑓  3,202.10-4 

𝑌𝑆,𝑟𝑒𝑓  3,592.10-4 

𝑌𝑐𝑜𝑛𝑑,𝑎𝑟  0,769.10-2 

𝑌𝑒𝑣𝑎𝑝,𝑎𝑟 0,745.10-2 

𝑌𝑠𝑒𝑐 0,781.10-2 

𝑌𝑣𝑒𝑛𝑡 0,742.10-2 

𝑌𝐹,𝑎𝑟 0,766.10-2 

𝑌𝑈,𝑎𝑟 0,762.10-2 

𝑌𝑆,𝑎𝑟 0,773.10-2 

𝑌𝑞𝑢𝑖,𝑎𝑟 0,762.10-2 

 

Com relação aos produtos finais do protótipo, água condensada e umidade retirada 

do produto a ser desidratado, observa-se que as emissões unitárias foram avaliadas em 

0,745.10-2 kg CO2-eq/kJ e 0,781.10-2 kg CO2-eq/kJ respectivamente. Observa-se que para 

cada um quilograma de água condensada e um kg de umidade removida o protótipo emite 

0,314 kg CO2-eq e 0,329 kg CO2-eq. 

A alocação de emissões em sistemas multiproduto vem sendo recentemente 

bastante discutida. Destacam-se os trabalhos de Carvalho, Wohlgemuth e Lozano 2010, 
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Carvalho (2011), Carvalho et al. (2012), Lozano, Carvalho e Serra (2014), com foco na 

análise termoeconômica e aplicação de termoeconomia na alocação de cargas ambientais em 

sistemas de trigeração; Silva (2013), Silva e Oliveira (2014), Silva, Flórez-Orrego e Oliveira 

(2014) com foco na alocação de impactos ambientais baseados no conceito de exergia em 

processos de processamento do petróleo; Peiró (2010) na alocação de impactos ambientais 

baseada em exergia para o processo de produção de biodiesel; Santos (2015) e Santos et al. 

(2016) apresentando a aplicação de termoeconomia na alocação de emissão de CO2-eq e 

Silva et al. (2017) na junção de Termoeconomia e ACV para alocação de impactos de 

desperdícios e insumos em sistemas multiproduto. 

 Porém para o caso específico da análise termoeconômica e avaliação de ciclo de 

vida de bombas de calor/refrigeradores, bem como junção de termoeconomia com ACV na 

alocação de impactos ambientais existe escassa literatura. Esta é a primeira vez que se aplica 

uma metodologia de alocação de emissões a este protótipo de bomba de calor do CEAR/LES, 

e portanto não há trabalhos anteriores do grupo de pesquisa para comparação.  
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CAPÍTULO 5 

 

 

 

CONCLUSÃO 

 

 

 

Esta dissertação teve por objetivo realizar análise termodinâmica 

(energética/exergética), termoeconômica e ambiental de um protótipo de secador por bomba 

de calor, apresentando a adaptação do modelo termoeconômico na alocação de impactos 

ambientais, com ênfase na categoria de impacto de aquecimento global, quantificada por 

emissões de CO2-eq. 

Para a coleta de dados experimentais foi utilizado um sistema de instrumentação de 

baixo custo baseado em Arduino (ARDUINO, 2014). A instrumentação apresentou dados 

incoerentes levando a necessidade de se modelar o sistema com base nos dados disponíveis 

de pressão do ciclo frigorífico e considerações relativas aos graus de superaquecimento e 

subresfriamento do sistema. Para o ciclo do ar foram medidos: vazão de entrada de ar no 

sistema, temperatura e umidade relativa na entrada e saída do sistema. Tanto o ar seco, 

quanto a umidade presente no ar foram avaliados como gases ideais. A ausência de uma 

câmara de secagem e a necessidade de se fechar o ciclo termodinâmico do ar se fez 

necessário a modelagem de uma câmara de secagem, onde a remoção de umidade de matéria 

a ser desidratada foi tratada como uma adição de umidade no fluxo de ar na condição de 

saída do protótipo até atingir a condição de entrada. 

Destaca-se que as estimativas feitas ao longo do trabalho introduzem erros de 

quantificação dos resultados, no entanto o foco que é a apresentação de uma metodologia de 

análise termodinâmica, termoeconômica e de alocação de impactos ambientais para sistemas 
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de refrigeração/bomba de calor considerando os processos psicrométricos do ar foi 

apresentado. Verifica-se a necessidade de um reprojeto do sistema, a fim de se atualizar 

componentes e dimensionar o sistema com base em uma carga de resfriamento e 

aquecimento necessária para desumidificar e aquecer o ar ambiente até atingir condições 

suficientes para promover o processo de secagem. 

O projeto e implantação de uma câmara de secagem enriqueceria a pesquisa com a 

análise experimental do processo de secagem, bem como uma associação multidisciplinar 

entre a tecnologia de análise de alimentos e a tecnologia do processo de secagem.  As 

substâncias desidratadas poderiam passar por análises de qualidade a fim de constatar a 

viabilidade técnica de implementação da bomba de calor no processo secagem 

O modelo termodinâmico apresentou as eficiências exergéticas do sistema. 

Verificou-se uma baixa eficiência para os trocadores de calor, que pode estar associado a 

erros de projeto do sistema. O evaporador foi identificado como o volume de controle que 

mais contribuiu com a destruição de exergia do sistema.  

A análise termoeconômica permitiu estimar os custos exergéticos unitários e custos 

monetários unitários associados aos produtos de cada unidade produtiva. A metodologia 

UFS que foi empregada, tem por vantagem a possibilidade de desagregação da exergia física 

de forma a caracterizar produto para dispositivos de expansão de forma coerente. Foi dado 

ênfase aos custos dos produtos finais do protótipo avaliados em US$ 0,45 por quilograma de 

água condensada e US$ 0,48 por quilograma de umidade retirada da substância a ser 

desidratada. 

O modelo termoeconômico foi adapatado para realizar alocação de emissões de 

CO2-eq associadas aos fluxos do sistema, com ênfase nas emissões associadas aos produtos 

finais do protótipo: 0,314 kg CO2-eq por quilograma de água condensada e 0,329 kg CO2-

eq  por quilograma de umidade removida o protótipo.  

O desenvolvimento de protótipos poderia resultar na criação de secadores de 

pequeno porte, com boa eficiência energética e possibilidade de controle das condições de 

secagem, à um custo acessível (cerca de R$ 7000,00) às comunidades que retiram seu 

sustento da agricultura de subsistência, possibilitando a agregação de valor aos produtos 

desenvolvidos nestas comunidades, possibilitando o maior desenvolvimento econômico 
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destas. Em comunidades que ainda sofrem com a seca, a umidade retirada do ar e das 

substâncias desidratadas poderiam ser reaproveitadas. 

5.1 Sugestões para Trabalhos Futuros 

Sugere-se a realização de análise do sistema proposto utilizando-se outras 

metodologias termoeconômicas (H&S, E&S) a fim de se comparar os resultados obtidos por 

tais metodologias. 

Variações com relação aos parâmetros de vazão de ar, umidade relativa na entrada 

e temperatura de entrada podem ser feitas a fim de se verificar como as condições ambientias 

influem nas eficiências exergéticas e na formação dos custos de produção. 

Sugere-se, mediante uma instrumentação robusta, verificar a influência das 

considerações realizadas com relação às temperaturas do ciclo frigorífico nos resultados que 

seriam obtidos por meio de dados completamente experimentais.  

Sugere-se a realização de um estudo para verificar a influência da desagregação dos 

trocadores de calor em duas partes, bem como na influência da desagregação da mistura ar 

úmido em ar seco e umidade nos resultados que foram obtidos. 

Com relação à baixa eficiência exergética dos trocadores de calor poderia sser 

realizado um estudo a fim de identificar o que tem ocasionado esta baixa eficiência. 

Sugere-se ainda uma análise econômica mais refinada, baseada em indices de 

avaliação de investimento como Valor Presente Líquido, com busca de maiores detalhes 

sobre os custos de manutenção, operação e aquisição dos componentes, bem como 

considerações sobre taxa real, e possíveis incentivos por parte do governo. Poderia ser 

verificado o retorno potencial que a comercialização dos produtos desidratados traria ao 

proprietário do secador. 

Um estudo de Avaliação Exergetica de Ciclo de Vida poderia ser realizado a fim de 

se verificar, ao longo da vida útil dos componentes, quais processos tem maior contribuição 

para a destruição de exergia. Análises de investimento podem ser realizadas para se verificar 

a viabilidade econômica de implantação de fontes de energia renováveis no secador. Poderia 

ser ainda realizada análise de viabilidade técnica de uso de painéis fotovoltaicos como fonte 
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de calor da bomba de calor e verificação de melhorias de eficiência de conversão fotovoltaica 

destes painéis quando resfriados pelo evaporador do equipamento. 
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APÊNDICE A 

{ANÁLISE TERMOECONÔMICA E AMBIENTAL DE UM SECADOR POR BOMBA 

DE CALOR} 

 

{1. DADOS DE ENTRADA} 

  

"1.1 Estado Morto" 

 T_0=303,15      

 P_0=101,315      

 RH_0=0,74      

 

"1.2 Dados de Entrada do Ar" 

 RH_4=0,24                      

 T_4 = 321,15     

 m_dot_1=0,064    

 R_a=0,287        

 R_v=0,461       

 Cp_a=1,003       

 Cp_v=1,872       

 Cv_a=Cp_a-R_a     

 Cv_v=Cp_v-R_v      

  

"1.3 Dados de Entrada da Bomba de Calor" 

 P_A=2350       

 P_C=350       

 W_ele_comp=1,25     

 Eta_iso_comp=0,9     

 Eta_ele_comp=0,85     

 W_ele_vent=0,225     

 Eta_ele_vent=0,9     

 

{2. DEFINIÇÃO DOS ESTADOS TERMODINÂMICOS} 

 

"2.1 CIRCUITO DE REFRIGERANTE - R22" 

 

"2.1.1 ESTADO DE REFERÊNCIA DO REFRIGERANTE" 

 v_R_0=VOLUME(R22;T=T_0;P=P_0)     

 f_R_0=P_0*v_R_0         

 u_R_0=INTENERGY(R22;T=T_0;P=P_0)    

 h_R_0=ENTHALPY(R22;T=T_0;P=P_0)     

 s_R_0 = ENTROPY(R22;T=T_0;P=P_0)     

 

"2.1.2 ESTADO A - ENTRADA DO CONDENSADOR" 

 v_A=VOLUME(R22;H=h_A;P=P_A)     

 f_A =P_A*v_A 

 T_A_s=TEMPERATURE(R22;s=s_D;P=P_A) 
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 u_A=INTENERGY(R22;H=h_A;P=P_A) 

 h_As=ENTHALPY(R22;S=s_D;P=P_A) 

 h_A_vs=ENTHALPY(R22;P=P_A;X=1) 

 h_A_ls=ENTHALPY(R22;P=P_A;X=0) 

 s_A=ENTROPY(R22;h=h_A;P=P_A) 

 T_A=TEMPERATURE(R22;h=h_A;P=P_A) 

 T_A_sat=T_SAT(R22;P=P_A) 

 B_F_A=m_dot_R*(f_A-f_R_0) 

 B_U_A=m_dot_R*(u_A-u_R_0) 

 B_S_A=m_dot_R*T_0*(s_A-s_R_0) 

 B_A=B_F_A+B_U_A-B_S_A 

          

"2.1.3 ESTADO B - ENTRADA DA VALVULA DE EXPANSÃO" 

 P_B=P_A 

 T_B=T_SAT(R22;P=P_B)-4  

 T_B_sat=T_SAT(R22;P=P_B) 

 v_B=VOLUME(R22;T=T_B;P=P_B) 

 f_B=P_B*v_B 

 u_B=INTENERGY(R22;T=T_B;P=P_B) 

 h_B = ENTHALPY(R22;T=T_B;P=P_B) 

 h_B_ls=ENTHALPY(R22;X=1;P=P_B) 

 s_B = ENTROPY(R22;T=T_B;P=P_B) 

 B_F_B=m_dot_R*(f_B-f_R_0) 

 B_U_B=m_dot_R*(u_B-u_R_0) 

 B_S_B=m_dot_R*T_0*(s_B-s_R_0) 

 B_B=B_F_B+B_U_B-B_S_B 

"2.1.4 ESTADO C - ENTRADA DO EVAPORADOR" 

 T_C=T_SAT(R22;P=P_D) 

 v_C=VOLUME(R22;P=P_C;H=h_C) 

 f_C=P_C*v_C 

 u_C=INTENERGY(R22;P=P_C;H=h_C) 

 h_C=h_B 

 h_C_vs=ENTHALPY(R22;P=P_C;X=1) 

 h_C_ls=ENTHALPY(R22;P=P_C;X=0) 

 s_C=ENTROPY(R22;P=P_C;H=h_C) 

 B_F_C=m_dot_R*(f_C-f_R_0) 

 B_U_C=m_dot_R*(u_C-u_R_0) 

 B_S_C=m_dot_R*T_0*(s_C-s_R_0) 

 B_C=B_F_C+B_U_C-B_S_C 

"2.1.5 ESTADO D - ENTRADA DO COMPRESSOR" 

 P_D=P_C       

 T_D=T_SAT(R22;P=P_D)+4  

 T_D_sat=T_SAT(R22;P=P_D) 

 v_D=VOLUME(R22;T=T_D;P=P_D) 

 f_D=P_D*v_D 

 u_D=INTENERGY(R22;T=T_D;P=P_D) 

 h_D=ENTHALPY(R22;T=T_D;P=P_D) 

 h_D_vs=ENTHALPY(R22;X=1;P=P_D) 

 s_D=ENTROPY(R22;T=T_D;P=P_D) 
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 B_F_D=m_dot_R*(f_D-f_R_0) 

 B_U_D=m_dot_R*(u_D-u_R_0) 

 B_S_D=m_dot_R*T_0*(s_D-s_R_0) 

 B_D=B_F_D+B_U_D-B_S_D  

  

"2.2 CIRCUITO DE AR" 

 

"2.2.1 ESTADO 0 - ESTADO DE REFERÊNCIA DO AR" 

 P_sat0=P_SAT(Water;T=T_0)       

 P_v0=w_0*P_a0/0,622        

 P_a0=P_0-P_v0         

 Y_v0=P_v0/P_0          

 Y_a0=P_a0/P_0          

 w_0=HUMRAT(AirH2O;T=T_0;P=P_0;R=RH_0)  

   

 u_a0=INTENERGY(Air;T=T_0)       

 v_a0=VOLUME(Air;T=T_0;P=P_0)      

 f_a0=P_0*v_a0 

 h_a0=ENTHALPY(Air;T=T_0)       

 s_a0=ENTROPY(Air;T=T_0;P=P_0)      

    

 u_v0=INTENERGY(H2O;T=T_0)      

 v_v0=VOLUME(H2O;T=T_0;P=P_0)      

 f_v0=P_0*v_v0 

 h_v0=ENTHALPY(H2O;T=T_0)       

 s_v0= ENTROPY(H2O;T=T_0;P=P_0)     

    

 u_w0=INTENERGY(water;T=T_0;P=P_0)      

 v_w0=VOLUME(water;T=T_0;P=P_0)      

 f_w0=h_w0-u_w0 

 h_w0=ENTHALPY(water;T=T_0;P=P_0)      

 s_w0= ENTROPY(water;T=T_0;P=P_0)     

     

 u_w00=INTENERGY(water;T=T_0;P=P_v0)      

 v_w00=VOLUME(water;T=T_0;P=P_v0)      

 f_w00=h_w00-u_w00 

 h_w00=ENTHALPY(water;T=T_0;P=P_v0)      

 s_w00= ENTROPY(water;T=T_0;P=P_v0)     

 

 u_w02=INTENERGY(Water;T=T_0;X=1)      

 v_w02=VOLUME(Water;T=T_0;X=1)      

 f_w02=h_w02-u_w02 

 h_w02=ENTHALPY(Water;T=T_0;X=1)      

 s_w02= ENTROPY(Water;T=T_0;X=1)     

    

"2.2.2 ESTADO 1 - ENTRADA DO EVAPORADOR" 

 T_1=T_0 

 P_1=P_0 

 RH_1=RH_0 
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 P_sat1=P_SAT(Water;T=T_1)       

 P_v1=w_1*P_a1/0,622        

 P_a1=P_1-P_v1         

 Y_v1=P_v1/P_1          

 Y_a1=P_a1/P_1          

 P_v01=w_1*P_a01/0,622        

 P_a01=P_0-P_v01         

 Y_v01=P_v01/P_0          

 Y_a01=P_a01/P_0          

 w_1=HUMRAT(AirH2O;T=T_1;P=P_1;R=RH_1)  

 m_dot_a1+m_dot_v1=m_dot_1 

 m_dot_v1=m_dot_a1*w_1 

 u_1=INTENERGY(AirH2O;T=T_1;P=P_1;w=w_1) 

 h_1=ENTHALPY(AirH2O;T=T_1;P=P_1;w=w_1) 

 s_1=ENTROPY(AirH2O;T=T_1;P=P_1;w=w_1) 

       

 B_U_a1=m_dot_a1*Cv_a*(T_1-T_0) 

 B_F_a1=m_dot_a1*R_a*(T_1-T_0) 

 B_S_a1=m_dot_a1*T_0*(Cp_a*ln(T_1/T_0)-R_a*ln(P_1/P_0)) 

 B_Q_a1=m_dot_a1*R_a*T_0*ln(Y_a1/Y_a0) 

 B_a1=B_U_a1+B_F_a1-B_S_a1+B_Q_a1 

 

 B_U_v1=m_dot_v1*Cv_v*(T_1-T_0) 

 B_F_v1=m_dot_v1*R_v*(T_1-T_0) 

 B_S_v1=m_dot_v1*T_0*(Cp_v*ln(T_1/T_0)-R_v*ln(P_1/P_0)) 

 B_Q_v1=m_dot_v1*R_v*T_0*ln(Y_v1/Y_v0) 

 B_v1=B_U_v1+B_F_v1-B_S_v1+B_Q_v1 

 

 B_1=B_v1+B_a1 

 B_11=m_dot_a1*((Cp_a+w_1*Cp_v)*T_0*((T_1/T_0)-1-

ln(T_1/T_0))+(1+1,608*w_1)*R_a*T_0*ln(P_1/P_0)+R_a*T_0*(ln((1+1,608*w_0)/(1+1,

608*w_1))+1,608*w_1*ln((w_1/w_0)*(1+1,608*w_0)/(1+1,608*w_1))))  

   

"2.2.3 ESTADO 2 - ENTRADA DO CONDENSADOR" 

 P_2=P_0 

 T_2=TEMPERATURE(AirH2O;w=w_2;P=P_2;R=1) 

 P_sat2=P_SAT(Water;T=T_2)       

 P_v2=w_2*P_a2/0,622 

 P_a2=P_2-P_v2         

 Y_v2=P_v2/P_2          

 Y_a2=P_a2/P_2          

 P_v02=w_2*P_a02/0,622        

 P_a02=P_0-P_v02         

 Y_v02=P_v02/P_0          

 Y_a02=P_a02/P_0          

 w_2=w_4           

 m_dot_a2=m_dot_a1 

 m_dot_a2+m_dot_v2=m_dot_2 

 m_dot_v2=m_dot_a2*w_2 
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 u_2=INTENERGY(AirH2O;T=T_2;P=P_2;w=w_2) 

 h_2=ENTHALPY(AirH2O;T=T_2;P=P_2;w=w_2) 

 s_2=ENTROPY(AirH2O;T=T_2;P=P_2;w=w_2) 

    

 B_U_a2=m_dot_a2*Cv_a*(T_2-T_0) 

 B_F_a2=m_dot_a2*R_a*(T_2-T_0) 

 B_S_a2=m_dot_a2*T_0*(Cp_a*ln(T_2/T_0)-R_a*ln(P_2/P_0)) 

 B_Q_a2=m_dot_a2*R_a*T_0*ln(Y_a2/Y_a0) 

 B_a2=B_U_a2+B_F_a2-B_S_a2+B_Q_a2 

 

 B_U_v2=m_dot_v2*Cv_v*(T_2-T_0) 

 B_F_v2=m_dot_v2*R_v*(T_2-T_0) 

 B_S_v2=m_dot_v2*T_0*(Cp_v*ln(T_2/T_0)-R_v*ln(P_2/P_0)) 

 B_Q_v2=m_dot_v2*R_v*T_0*ln(Y_v2/Y_v0) 

 B_v2=B_U_v2+B_F_v2-B_S_v2+B_Q_v2 

 

 B_2=B_a2+B_v2 

 B_22=m_dot_a2*((Cp_a+w_2*Cp_v)*T_0*((T_2/T_0)-1-

ln(T_2/T_0))+(1+1,608*w_2)*R_a*T_0*ln(P_2/P_0)+R_a*T_0*(ln((1+1,608*w_0)/(1+1,

608*w_2))+1,608*w_2*ln((w_2/w_0)*(1+1,608*w_0)/(1+1,608*w_2)))) 

   

"2.2.4 ESTADO 3 - ENTRADA DO VENTILADOR"   

 P_3=P_0 

 P_sat3=P_SAT(Water;T=T_3)       

 RH_3=w_3*P_a3/(0,622*P_sat3) 

 P_v3=w_3*P_a3/0,622 

 P_a3=P_3-P_v3         

 Y_v3=P_v3/P_3         

 Y_a3=P_a3/P_3          

 P_v03=w_3*P_a03/0,622        

 P_a03=P_0-P_v03         

 Y_v03=P_v03/P_0          

 Y_a03=P_a03/P_0          

 w_3=w_4           

 m_dot_a3=m_dot_a2 

 m_dot_a3+m_dot_v3=m_dot_3 

 m_dot_v3=m_dot_a3*w_3 

 u_3=INTENERGY(AirH2O;T=T_3;P=P_3;w=w_3) 

 s_3=ENTROPY(AirH2O;T=T_3;P=P_3;w=w_3) 

   

 B_U_a3=m_dot_a3*Cv_a*(T_3-T_0) 

 B_F_a3=m_dot_a3*R_a*(T_3-T_0) 

 B_S_a3=m_dot_a3*T_0*(Cp_a*ln(T_3/T_0)-R_a*ln(P_3/P_0)) 

 B_Q_a3=m_dot_a3*R_a*T_0*ln(Y_a3/Y_a0) 

 B_a3=B_U_a3+B_F_a3-B_S_a3+B_Q_a3 

 

 B_U_v3=m_dot_v3*Cv_v*(T_3-T_0) 

 B_F_v3=m_dot_v3*R_v*(T_3-T_0) 

 B_S_v3=m_dot_v3*T_0*(Cp_v*ln(T_3/T_0)-R_v*ln(P_3/P_0)) 
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 B_Q_v3=m_dot_v3*R_v*T_0*ln(Y_v3/Y_v0) 

 B_v3=B_U_v3+B_F_v3-B_S_v3+B_Q_v3 

 

 B_3=B_v3+B_a3  

 B_33=m_dot_a3*((Cp_a+w_3*Cp_v)*T_0*((T_3/T_0)-1-

ln(T_3/T_0))+(1+1,608*w_3)*R_a*T_0*ln(P_3/P_0)+R_a*T_0*(ln((1+1,608*w_0)/(1+1,

608*w_3))+1,608*w_3*ln((w_3/w_0)*(1+1,608*w_0)/(1+1,608*w_3)))) 

 

"2.2.5 ESTADO 4 - SAÍDA DA BOMBA DE CALOR" 

 P_4=P_0 

 P_sat4=P_SAT(Water;T=T_4)       

 P_v4=w_4*P_a4/0,622        

 P_a4=P_4-P_v4         

 Y_v4=P_v4/P_4         

 Y_a4=P_a4/P_4          

 P_v04=w_4*P_a04/0,622        

 P_a04=P_0-P_v04         

 Y_v04=P_v04/P_0          

 Y_a04=P_a04/P_0          

 w_4=HUMRAT(AirH2O;T=T_4;P=P_4;R=RH_4)  

 m_dot_a4=m_dot_a1 

 m_dot_a4+m_dot_v4=m_dot_4 

 m_dot_v4=m_dot_a4*w_4 

 u_4=INTENERGY(AirH2O;T=T_4;P=P_4;w=w_4) 

 h_4=ENTHALPY(AirH2O;T=T_4;P=P_4;w=w_4) 

 s_4=ENTROPY(AirH2O;T=T_4;P=P_4;w=w_4) 

 

 B_U_a4=m_dot_a4*Cv_a*(T_4-T_0) 

 B_F_a4=m_dot_a4*R_a*(T_4-T_0) 

 B_S_a4=m_dot_a4*T_0*(Cp_a*ln(T_4/T_0)-R_a*ln(P_4/P_0)) 

 B_Q_a4=m_dot_a4*R_a*T_0*ln(Y_a04/Y_a0) 

 B_a4=B_U_a4+B_F_a4-B_S_a4+B_Q_a4 

 

 B_U_v4=m_dot_v4*Cv_v*(T_4-T_0) 

 B_F_v4=m_dot_v4*R_v*(T_4-T_0) 

 B_S_v4=m_dot_v4*T_0*(Cp_v*ln(T_4/T_0)-R_v*ln(P_4/P_0)) 

 B_Q_v4=m_dot_v4*R_v*T_0*ln(Y_v04/Y_v0) 

 B_v4=B_U_v4+B_F_v4-B_S_v4+B_Q_v4 

 

 B_4=B_v4+B_a4 

 B_44=m_dot_a4*((Cp_a+w_4*Cp_v)*T_0*((T_4/T_0)-1-

ln(T_4/T_0))+(1+1,608*w_4)*R_a*T_0*ln(P_4/P_0)+R_a*T_0*(ln((1+1,608*w_0)/(1+1,

608*w_4))+1,608*w_4*ln((w_4/w_0)*(1+1,608*w_0)/(1+1,608*w_4)))) 

    

"2.2.6 ESTADO 5 - ÁGUA CONDENSADA NO EVAPORADOR" 

 T_5=T_2 

 P_5=P_0 

 m_dot_5=m_dot_a1*(w_1-w_2) 

 P_sat5=P_SAT(Water;T=T_5) 



103 

 

 

 v_5=VOLUME(Water;T=T_5;P=P_5) 

 f_5=P_5*v_5 

 u_5=INTENERGY(Water;T=T_5;P=P_5) 

 h_5=ENTHALPY(Water;T=T_5;P=P_5) 

 s_5=ENTROPY(Water;T=T_5;P=P_5) 

 B_F_5=m_dot_5*(f_5-f_w0) 

 B_U_5=m_dot_5*(u_5-u_w0) 

 B_S_5=m_dot_5*(T_0*s_5-T_0*s_w0) 

 B_Q_5=m_dot_5*(h_w0-h_w00-T_0*(s_w0-s_w00)) 

 B_5=B_F_5+B_U_5-B_S_5+B_Q_5  

    

 v_f5=VOLUME(Water;T=T_5;X=0) 

 h_f5=ENTHALPY(Water;T=T_5;X=0) 

 h_g5=ENTHALPY(Water;T=T_0;X=1) 

 s_f5=ENTROPY(Water;T=T_5;X=0) 

 s_g5=ENTROPY(Water;T=T_0;X=1) 

 

 B_55=m_dot_5*(h_f5-h_g5-T_0*(s_f5-s_g5)+(P_5-P_sat5)*v_f5-

R_v*T_0*ln(RH_0))  

 

"2.2.7 ESTADO 6 - VAPOR DE ÁGUA ADICIONADO AO AR NO SECADOR" 

 T_6=T_0 

 P_6=P_0 

 m_dot_6=m_dot_5 

 v_6=VOLUME(Water;T=T_6;P=P_6) 

 f_6=h_6-u_6 

 u_6=INTENERGY(Water;T=T_6;P=P_6) 

 h_6=ENTHALPY(Water;T=T_6;P=P_6) 

 s_6=ENTROPY(Water;T=T_6;P=P_6) 

 B_F_6=m_dot_6*(f_6-f_w0) 

 B_U_6=m_dot_6*(u_6-u_w0) 

 B_S_6=m_dot_6*(T_0*s_6-T_0*s_w0) 

 B_Q_6=m_dot_6*(h_w0-h_w00-T_0*(s_w0-s_w00)) 

 B_6=B_F_6+B_U_6-B_S_6+B_Q_6  

 

 P_sat6=P_SAT(Water;T=T_6) 

 v_f6=VOLUME(Water;T=T_6;X=0) 

 h_f6=ENTHALPY(Water;T=T_6;X=0) 

 h_g6=ENTHALPY(Water;T=T_0;X=1) 

 s_f6=ENTROPY(Water;T=T_6;X=0) 

 s_g6=ENTROPY(Water;T=T_0;X=1) 

 

 B_66=m_dot_6*(h_f6-h_g6-T_0*(s_f6-s_g6)+(P_6-P_sat6)*v_f6-

R_v*T_0*ln(RH_0))    

 

{3. ANÁLISE DOS VOLUMES DE CONTROLE} 

 

"3.1 ANÁLISE DO COMPRESSOR" 

 h_A=h_D+(h_As-h_D)/Eta_iso_comp 
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 W_dot_comp=Eta_ele_comp*W_ele_comp 

 W_dot_comp=m_dot_R*(h_A-h_D) 

 B_W_comp=W_ele_comp 

 B_des_comp=B_D-B_A+W_dot_comp 

 Eta_2_comp=(B_A-B_D)/W_ele_comp 

   

"3.2 ANÁLISE DO CONDENSADOR" 

 Q_dot_cond=m_dot_R*(h_B-h_A) 

 Q_dot_cond_ar=m_dot_a3*Cp_a*(T_3-T_2)+m_dot_v3*Cp_v*(T_3-T_2) 

 Q_dot_cond_amb=Q_dot_cond+Q_dot_cond_ar 

 T_med_cond_r=(T_A+T_B)/2  

 T_med_cond_ar=(T_3+T_2)/2 

 T_med_cond=(T_A+T_B+T_3+T_2)/4 

   

 B_Q_cond=-Q_dot_cond*(1-T_0/T_med_cond_r) 

 B_Q_cond_ar=Q_dot_cond_ar*(1-T_0/T_med_cond_r) 

 B_Q_cond_amb=-Q_dot_cond_amb*(1-T_0/T_med_cond) 

 

 B_des_cond=B_A-B_B+B_2-B_3 

 Eta_2_cond=(B_3-B_2)/(B_A-B_B) 

 Eta_2_sen=(B_3)/(B_2+B_Q_cond_ar) 

   

"3.3 ANÁLISE DO DISPOSITIVO DE EXPANSÃO" 

 B_des_exp=B_B-B_C 

 Eta_2_exp=B_C/B_B 

 

"3.4 ANÁLISE DO EVAPORADOR" 

 Q_dot_evap=m_dot_R*(h_D-h_C) 

 Q_dot_evap_ar=m_dot_a1*Cp_a*(T_2-T_1)+m_dot_v2*Cp_v*(T_2-T_1)-

m_dot_5*h_5 

 Q_dot_evap_amb=Q_dot_evap+Q_dot_evap_ar 

 T_med_evap_r=(T_D+T_C)/2 

 T_med_evap_ar=(T_2+T_1)/2 

 T_med_evap=(T_D+T_C+T_2+T_1)/4 

 

 B_Q_EVAP_AR=Q_dot_evap_ar*(1-T_0/T_med_evap_r) 

 B_Q_EVAP=Q_dot_evap*(1-T_med_evap_ar/T_0) 

 B_Q_EVAP_amb=Q_dot_evap_amb*(1-T_0/T_0) 

 

 B_des_evap=B_C-B_D+B_v1+B_a1-B_a2-B_v2-B_5 

 Eta_2_evap=(B_v1+B_a1-B_a2-B_v2-B_5)/(B_D-B_C) 

 

"3.5 ANÁLISE DO VENTILADOR" 

 W_dot_vent=Eta_ele_vent*W_ele_vent 

 W_dot_vent=m_dot_a4*Cp_a*(T_4-T_3)+m_dot_v4*Cp_v*(T_4-T_3) 

 B_W_vent=W_ele_vent 

 B_des_vent=B_v3+B_a3-B_v4-B_a4+W_ele_vent 

 Eta_2_vent=(B_v4+B_a4-B_v3-B_a3)/(W_ele_vent) 
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"3.6 ANÁLISE DO SECADOR" 

 T_med_sec=(T_1+T_4)/2 

 Q_dot_sec=m_dot_1*h_1-m_dot_4*h_4-m_dot_6*h_6 

 B_des_sec=B_6+B_4-B_1 

 Eta_2_sec=B_6/(B_4-B_1) 

 

"3.7 ANÁLISE DO PROTÓTIPO" 

 COP_BC=-Q_dot_cond/W_ele_comp 

 COP_prot=(-Q_dot_cond+Q_dot_evap)/(W_ele_comp+W_ele_vent) 

 COP_carnot=T_med_cond_ar/(T_med_cond_ar-T_med_evap_ar) 

  

 Eta_2_BC=COP_BC/COP_carnot 

 Eta_2_prot=COP_prot/COP_carnot   

 Eta_2_prot2=(B_Q_51+B_Q_16)/(W_ele_comp+W_ele_vent) 

 

{4. ANÁLISE TERMOECONÔMICA} 

  

"4.1 CUSTOS EXERGÉTICOS" 

  

"4.1.1 CICLO DE REFRIGERAÇÃO" 

 

"4.1.1.1 - COMPRESSOR" 

 B_F_AD=(B_F_A-B_F_D) 

 B_U_AD=(B_U_A-B_U_D) 

 B_S_AD=(B_S_A-B_S_D) 

 

"4.1.1.1.1 EQUAÇÃO CARACTERÍSTICA" 

 K_COMP*(B_F_AD+B_U_AD)-(B_S_AD*K_S_R)=B_W_comp 

    

"4.1.1.2 - CONDENSADOR" 

 B_F_BA=(B_F_A-B_F_B) 

 B_U_BA=(B_U_A-B_U_B) 

 B_S_BA=(B_S_A-B_S_B) 

    

"4.1.1.2.1 EQUAÇÃO CARACTERÍSTICA" 

 K_COND*(B_S_BA+B_Q_cond_ar)-(B_F_BA*K_F_R+B_U_BA*K_U_R)=0   

     

"4.1.1.3 - VALVULA DE EXPANSÃO" 

 B_F_CB=(B_F_C-B_F_B) 

 B_U_CB=(B_U_B-B_U_C) 

 B_S_CB=(B_S_C-B_S_B) 

 

"4.1.1.3.1 EQUAÇÃO CARACTERÍSTICA" 

 K_EXP*(B_F_CB)-(B_U_CB*K_U_R+B_S_CB*K_S_R)=0  

      

"4.1.1.4 - EVAPORADOR" 

 B_F_DC=(B_F_D-B_F_C) 

 B_U_DC=(B_U_D-B_U_C) 

 B_S_DC=(B_S_D-B_S_C) 
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"4.1.1.4.1 EQUAÇÃO CARACTERÍSTICA" 

 K_EVAP*(B_U_DC+B_F_DC+B_Q_EVAP_AR)-(B_S_DC*K_S_R)=0   

  

"4.1.1.5 - EQUAÇÕES AUXILIARES" 

 K_F_R*(B_F_BA)-(B_F_AD*K_COMP+B_F_CB*K_EXP+B_F_DC*K_EVAP) 

=0 

 K_U_R*(B_U_CB+B_U_BA)-(B_U_AD*K_COMP+B_U_DC*K_EVAP)=0 

 K_S_R*(B_S_AD+B_S_CB+B_S_DC)-(B_S_BA*K_COND)=0 

 

"4.1.2 CICLO DO AR"   

 

"4.1.2.1 EVAPORADOR" 

 B_F_a21=(B_F_a1-B_F_a2) 

 B_F_v21=((m_dot_v2/m_dot_v1)*B_F_v1-B_F_v2) 

 B_U_a21=(B_U_a1-B_U_a2) 

 B_U_v21=((m_dot_v2/m_dot_v1)*B_U_v1-B_U_v2) 

 B_S_a21=(B_S_a1-B_S_a2) 

 B_S_v21=((m_dot_v2/m_dot_v1)*B_S_v1-B_S_v2) 

 B_Q_a21=(B_Q_a2-B_Q_a1) 

 B_Q_v21=((m_dot_v2/m_dot_v1)*B_Q_v1-B_Q_v2) 

 B_F_51=(m_dot_5/m_dot_v1)*B_F_v1-B_F_5 

 B_U_51=(m_dot_5/m_dot_v1)*B_U_v1-B_U_5 

 B_S_51=(m_dot_5/m_dot_v1)*B_S_v1-B_S_5 

 B_Q_51=B_Q_5-(m_dot_5/m_dot_v1)*B_Q_v1 

       

"4.1.2.1.1 EQUAÇÃO CARACTERÍSTICA" 

 K_EVAP_AR*(B_S_a21+B_S_v21+B_Q_a21+B_Q_51+B_S_51)-

((B_F_a21+B_F_v21+B_F_51)*K_F_AR+(B_U_a21+B_U_v21+B_U_51)*K_U_AR+B_

Q_v21*K_Q_AR+K_EVAP*B_Q_EVAP_AR)=0 

   

"4.1.2.2 CONDENSADOR" 

 B_F_v32=(B_F_v3-B_F_v2) 

 B_F_a32=(B_F_a3-B_F_a2) 

 B_U_v32=(B_U_v3-B_U_v2) 

 B_U_a32=(B_U_a3-B_U_a2) 

 B_S_v32=(B_S_v3-B_S_v2) 

 B_S_a32=(B_S_a3-B_S_a2) 

 B_Q_v32=(B_Q_v3-B_Q_v2)   

 B_Q_a32=(B_Q_a3-B_Q_a2)  

        

"4.1.2.2.1 EQUAÇÃO CARACTERÍSTICA" 

    

 K_COND_AR*(B_F_a32+B_F_v32+B_U_a32+B_U_v32+B_Q_a32+B_Q_v32)-

((B_S_a32+B_S_v32)*K_S_AR+K_COND*B_Q_COND_AR)=0   

 

"4.1.2.3 - VENTILADOR" 

 B_F_a43=(B_F_a4-B_F_a3) 

 B_F_v43=(B_F_v4-B_F_v3) 
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 B_U_a43=(B_U_a4-B_U_a3) 

 B_U_v43=(B_U_v4-B_U_v3) 

 B_S_a43=(B_S_a4-B_S_a3) 

 B_S_v43=(B_S_v4-B_S_v3) 

 B_Q_a43=(B_Q_a4-B_Q_a3) 

 B_Q_v43=(B_Q_v4-B_Q_v3) 

  

"4.1.2.3.1 EQUAÇÃO CARACTERÍSTICA" 

   

 K_VENT*(B_F_a43+B_F_v43+B_U_a43+B_U_v43+B_Q_a43+B_Q_v43)-

((B_S_a43+B_S_v43)*K_S_AR)=B_W_vent 

    

"4.1.2.4 - SECADOR" 

 B_F_a14=(B_F_a4-B_F_a1) 

 B_F_v14=(B_F_v4-(m_dot_v4/m_dot_v1)*B_F_v1) 

 B_U_a14=(B_U_a4-B_U_a1) 

 B_U_v14=(B_U_v4-(m_dot_v4/m_dot_v1)*B_U_v1) 

 B_S_a14=(B_S_a4-B_S_a1) 

 B_S_v14=(B_S_v4-B_S_v1*(m_dot_v4/m_dot_v1)) 

 B_Q_a14=(B_Q_a4-B_Q_a1) 

 B_Q_v14=((m_dot_v4/m_dot_v1)*B_Q_v1-B_Q_v4) 

 B_F_16=B_F_6-(m_dot_6/m_dot_v1)*B_F_v1 

 B_U_16=B_U_6-(m_dot_6/m_dot_v1)*B_U_v1 

 B_S_16=B_S_6-(m_dot_6/m_dot_v1)*B_S_v1 

 B_Q_16=B_Q_6-(m_dot_6/m_dot_v1)*B_Q_v1 

     

"4.1.2.4.1 EQUAÇÃO CARACTERÍSTICA" 

 K_SEC*(B_S_a14+B_S_v14+B_Q_v14+B_Q_16)-

((B_F_v14+B_F_a14)*K_F_AR+(B_U_v14+B_U_a14)*K_U_AR+(B_Q_a14)*K_Q_AR

)=0 

    

"4.1.2.5 - EQUAÇÕES AUXILIARES" 

 K_F_AR*(B_F_a14+B_F_v14+B_F_a21+B_F_v21+B_F_51)-

(K_VENT*(B_F_a43+B_F_v43)+K_COND_AR*(B_F_a32+B_F_v32))=0 

 K_U_AR*(B_U_a14+B_U_v14+B_U_a21+B_U_v21+B_U_51)-

(K_VENT*(B_U_a43+B_U_v43)+K_COND_AR*(B_U_a32+B_U_v32))=0 

 K_S_AR*(B_S_a43+B_S_v43+B_S_a32+B_S_v32)-

(K_EVAP_AR*(B_S_a21+B_S_v21+B_S_51)+K_SEC*(B_S_a14+B_S_v14))=0 

 K_Q_AR*(B_Q_a14+B_Q_v21)-

(K_SEC*(B_Q_v14)+K_VENT*(B_Q_a43+B_Q_v43)+K_COND_AR*(B_Q_a32+B_Q_

v32)+K_EVAP_AR*(B_Q_a21))=0 

 

"4.2. CUSTOS MONETÁRIOS" 

 i=0,14 

 n_h=4000 

 C_ele=0,42821/3600*Do  

 Do=3,3 

 Z_bancada=1500/6 
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"4.2.1 CICLO DE REFRIGERAÇÃO" 

 

"4.2.1.1 - COMPRESSOR" 

 Z_comp1=369,99  

 Z_comp2=520,00  

 Z_comp3=344,55  

 Z_comp=(Z_comp1+Z_comp2+Z_comp3)/3+Z_bancada 

 n_a_comp=10 

 M_comp=1,15 

 CRF_comp=i*(((1+i)^(n_a_comp))/((1+i)^(n_a_comp)-

1))*(1/(n_a_comp*n_h*3600)) 

 Z_dot_COMP=Z_comp*CRF_comp*M_comp/Do 

 

 C_COMP*(B_F_AD+B_U_AD)-

(B_S_AD*C_S_R+C_ele*B_W_comp)=Z_dot_COMP 

    

"4.2.1.2 - CONDENSADOR" 

 Z_cond1=215  

 Z_cond2=223  

 Z_cond3=215 

 

 Z_cond=(Z_cond1+Z_cond2+Z_cond3)/3+Z_bancada 

 

 n_a_cond=10 

 M_cond=1,15 

 CRF_cond=i*(((1+i)^(n_a_cond))/((1+i)^(n_a_cond)-1))*(1/(n_a_cond*n_h*3600)) 

 Z_dot_COND=Z_cond*CRF_cond*M_cond/Do 

 

 C_COND*(B_S_BA+B_Q_cond_ar)-

(B_F_BA*C_F_R+B_U_BA*C_U_R)=Z_dot_COND   

     

"4.2.1.3 - VALVULA DE EXPANSÃO" 

 Z_exp1=156 

 Z_exp2=238  

 Z_exp3=274 

 

 Z_exp=(Z_exp1+Z_exp2+Z_exp3)/3+Z_bancada 

 

 n_a_exp=10 

 M_exp=1,05 

 CRF_exp=i*(((1+i)^(n_a_exp))/((1+i)^(n_a_exp)-1))*(1/(n_a_exp*n_h*3600)) 

 Z_dot_EXP=Z_exp*CRF_exp*M_exp/Do 

 

 C_EXP*(B_F_CB)-(B_U_CB*C_U_R+B_S_CB*C_S_R)=Z_dot_EXP 

      

"4.2.1.4 - EVAPORADOR" 

 Z_evap1=141 

 Z_evap2=279  

 Z_evap3=279 
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 Z_evap=(Z_evap1+Z_evap2+Z_evap3)/3+Z_bancada 

 

 n_a_evap=10 

 M_evap=1,15 

 CRF_evap=i*(((1+i)^(n_a_evap))/((1+i)^(n_a_evap)-1))*(1/(n_a_evap*n_h*3600)) 

 Z_dot_EVAP=Z_evap*CRF_evap*M_evap/Do 

     

 C_EVAP*(B_U_DC+B_F_DC+B_Q_EVAP_AR)-

(B_S_DC*C_S_R)=Z_dot_EVAP   

  

"4.2.1.5 - EQUAÇÕES AUXILIARES" 

 C_F_R*(B_F_BA)-

(B_F_AD*C_COMP+B_F_CB*C_EXP+B_F_DC*C_EVAP)=0 

 C_U_R*(B_U_CB+B_U_BA)-(B_U_AD*C_COMP+B_U_DC*C_EVAP)=0 

 C_S_R*(B_S_AD+B_S_CB+B_S_DC)-(B_S_BA*C_COND)=0 

 

“4.2.2 CICLO DO AR"   

 

"4.2.2.1 EVAPORADOR" 

   

 C_EVAP_AR*(B_S_a21+B_S_v21+B_Q_a21+B_Q_51+B_S_51)-

((B_F_a21+B_F_v21+B_F_51)*C_F_AR+(B_U_a21+B_U_v21+B_U_51)*C_U_AR+B_

Q_v21*C_Q_AR+C_EVAP*B_Q_EVAP_AR)=0 

   

"4.2.2.2 CONDENSADOR" 

   

 C_COND_AR*(B_F_a32+B_F_v32+B_U_a32+B_U_v32+B_Q_a32+B_Q_v32)-

((B_S_a32+B_S_v32)*C_S_AR+C_COND*B_Q_COND_AR)=0   

 

"4.2.2.3 - VENTILADOR" 

     

 Z_inversor1=709  

 Z_inversor2=450 

 Z_inversor3=804  

 

 Z_inversor=(Z_inversor1+Z_inversor2+Z_inversor3)/3 

 Z_v=((21,5644+20,1554*W_ele_vent^0,5)^2)*Do 

 

 Z_vent=Z_v+Z_inversor+Z_bancada 

 n_a_vent=10 

 M_vent=1,15 

 CRF_vent=i*(((1+i)^(n_a_vent))/((1+i)^(n_a_vent)-1))*(1/(n_a_vent*n_h*3600)) 

 Z_dot_VENT=Z_vent*CRF_vent*M_vent/Do 

   

 C_VENT*(B_F_a43+B_F_v43+B_U_a43+B_U_v43+B_Q_a43+B_Q_v43)-

((B_S_a43+B_S_v43)*C_S_AR+C_ele*B_W_vent)=0 

    

"4.2.2.4 - SECADOR" 
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 Z_sec=1000+Z_bancada 

 n_a_sec=10 

 M_sec=1,15 

 CRF_sec=i*(((1+i)^(n_a_sec))/((1+i)^(n_a_sec)-1))*(1/(n_a_sec*n_h*3600)) 

 Z_dot_SEC=Z_sec*CRF_sec*M_sec/Do 

 

 C_SEC*(B_S_a14+B_S_v14+B_Q_v14+B_Q_16)-

((B_F_v14+B_F_a14)*C_F_AR+(B_U_v14+B_U_a14)*C_U_AR+(B_Q_a14)*C_Q_AR)

=Z_dot_SEC 

    

"4.2.2.5 - EQUAÇÕES AUXILIARES" 

 C_F_AR*(B_F_a14+B_F_v14+B_F_a21+B_F_v21+B_F_51)-

(C_VENT*(B_F_a43+B_F_v43)+C_COND_AR*(B_F_a32+B_F_v32))=0 

 C_U_AR*(B_U_a14+B_U_v14+B_U_a21+B_U_v21+B_U_51)-

(C_VENT*(B_U_a43+B_U_v43)+C_COND_AR*(B_U_a32+B_U_v32))=0 

 C_S_AR*(B_S_a43+B_S_v43+B_S_a32+B_S_v32)-

(C_EVAP_AR*(B_S_a21+B_S_v21+B_S_51)+C_SEC*(B_S_a14+B_S_v14))=0 

 C_Q_AR*(B_Q_a14+B_Q_v21)-

(C_SEC*(B_Q_v14)+C_VENT*(B_Q_a43+B_Q_v43)+C_COND_AR*(B_Q_a32+B_Q_

v32)+C_EVAP_AR*(B_Q_a21))=0 

 

"4.3 ALOCAÇÃO DE EMISSÃO DE CO2-eq" 

  

"4.1.1 CICLO DE REFRIGERAÇÃO" 

 CO_ele=0,279/3600 

 CO_bancada=(131+0,92+55+5*65,5)/6 

 CO_comp=(37,10+CO_bancada)/(n_a_comp*n_h*3600) 

 CO_cond=(112+CO_bancada)/(n_a_cond*n_h*3600) 

 CO_evap=(112+CO_bancada)/(n_a_evap*n_h*3600) 

 CO_exp=(4,62+CO_bancada)/(n_a_exp*n_h*3600) 

 CO_sec=(131+CO_bancada)/(n_a_sec*n_h*3600) 

    

 CO_vent=(15,4+5,84+CO_bancada)/(n_a_vent*n_h*3600) 

 

"4.1.1.1 - COMPRESSOR" 

     

 Y_COMP*(B_F_AD+B_U_AD)-

(B_S_AD*Y_S_R+CO_ele*B_W_comp)=CO_comp 

    

"4.1.1.2 - CONDENSADOR" 

     

 Y_COND*(B_S_BA+B_Q_cond_ar)-

(B_F_BA*Y_F_R+B_U_BA*Y_U_R)=CO_cond   

     

"4.1.1.3 - VALVULA DE EXPANSÃO" 

     

 Y_EXP*(B_F_CB)-(B_U_CB*Y_U_R+B_S_CB*Y_S_R)=CO_exp  

      

"4.1.1.4 - EVAPORADOR" 
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 Y_EVAP*(B_U_DC+B_F_DC+B_Q_EVAP_AR)-(B_S_DC*Y_S_R)=CO_evap   

  

"4.1.1.5 - EQUAÇÕES AUXILIARES" 

 Y_F_R*(B_F_BA)-

(B_F_AD*Y_COMP+B_F_CB*Y_EXP+B_F_DC*Y_EVAP)=0 

 Y_U_R*(B_U_CB+B_U_BA)-(B_U_AD*Y_COMP+B_U_DC*Y_EVAP)=0 

 Y_S_R*(B_S_AD+B_S_CB+B_S_DC)-(B_S_BA*Y_COND)=0 

 

"4.1.2 CICLO DO AR"   

 

 Y_EVAP_AR*(B_S_a21+B_S_v21+B_Q_a21+B_Q_51+B_S_51)-

((B_F_a21+B_F_v21+B_F_51)*Y_F_AR+(B_U_a21+B_U_v21+B_U_51)*Y_U_AR+B_

Q_v21*Y_Q_AR+Y_EVAP*B_Q_EVAP_AR)=0 

   

“4.1.2.2 CONDENSADOR" 

     

 Y_COND_AR*(B_F_a32+B_F_v32+B_U_a32+B_U_v32+B_Q_a32+B_Q_v32)-

((B_S_a32+B_S_v32)*Y_S_AR+Y_COND*B_Q_COND_AR)=0   

 

"4.1.2.3 - VENTILADOR" 

     

 Y_VENT*(B_F_a43+B_F_v43+B_U_a43+B_U_v43+B_Q_a43+B_Q_v43)-

((B_S_a43+B_S_v43)*Y_S_AR+CO_ele*W_ele_vent)=CO_vent 

    

"4.1.2.4 - SECADOR" 

     

 Y_SEC*(B_S_a14+B_S_v14+B_Q_v14+B_Q_16)-

((B_F_v14+B_F_a14)*Y_F_AR+(B_U_v14+B_U_a14)*Y_U_AR+(B_Q_a14)*Y_Q_AR

)=CO_sec 

    

"4.1.2.5 - EQUAÇÕES AUXILIARES" 

 Y_F_AR*(B_F_a14+B_F_v14+B_F_a21+B_F_v21+B_F_51)-

(Y_VENT*(B_F_a43+B_F_v43)+Y_COND_AR*(B_F_a32+B_F_v32))=0 

 Y_U_AR*(B_U_a14+B_U_v14+B_U_a21+B_U_v21+B_U_51)-

(Y_VENT*(B_U_a43+B_U_v43)+Y_COND_AR*(B_U_a32+B_U_v32))=0 

 Y_S_AR*(B_S_a43+B_S_v43+B_S_a32+B_S_v32)-

(Y_EVAP_AR*(B_S_a21+B_S_v21+B_S_51)+Y_SEC*(B_S_a14+B_S_v14))=0 

 Y_Q_AR*(B_Q_a14+B_Q_v21)-

(Y_SEC*(B_Q_v14)+Y_VENT*(B_Q_a43+B_Q_v43)+Y_COND_AR*(B_Q_a32+B_Q_

v32)+Y_EVAP_AR*(B_Q_a21))=0 

 

  

 


