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RESUMO 
 

O presente trabalho constituiu em uma análise e otimização termoeconômica de um sistema 
ITES (Ice Thermal Energy Storage) para atendimento de sistemas de ar condicionado onde 

foi aplicada a metodologia Four E (análise das eficiências energética, exergética, os 

aspectos econômicos e ambientais do sistema de armazenamento). Um modelo matemático 

do sistema foi desenvolvido e um estudo de caso foi aplicado para o conjunto de edificações 

que compõe a unidade sede da Procuradoria Geral da República – PGR em Brasília/DF. As 

funções otimizadas foram a eficiência exergética total (maximizada) e taxa de custo total 
(minimizada) por meio do método Nelder-Mead Simplex. Em seguida, o conjunto de 

soluções obtidas das funções otimizadas foram plotadas em um Pareto de onde foi 

selecionado o ponto ótimo de maior eficiência exergética total e menor taxa de custo total do 
sistema ITES. Para a seleção do ponto ótimo foram utilizadas as técnicas TOPSIS - 

Technique for Order of Preference by Similarity to Ideal Solution e LINMAP - Linear 

Programing Technique for Multidimensional Analysis of Preference. Por fim esse sistema foi 

comparado a um sistema operando de forma convencional, sem termoacumulação e sob o 

ponto de vista das modalidades tarifárias horo-sazonal azul e verde de onde foi possível 

obter o tempo de retorno do investimento e a viabilidade da implementação do sistema 

ITES. Os Resultados mostraram que o sistema com termoacumulação apresentou uma 

eficiência exergética de 61,72% enquanto para o sistema convencional a eficiência 
exergética obtida foi de 59,65%. A Técnica de tomada de decisão TOPSIS foi escolhida por 

apresentar uma economia anual em relação à técnica LINMAP de aproximadamente 

427.000 US$/ano para uma diferença de eficiência exergética de apenas 1,16%. Os 

resultados também mostraram que o sistema ITES operando com tarifação verde, 

proporcionou uma economia de energia elétrica em torno de 11% ao ano em relação à 

operação do sistema convencional, portanto deixando de emitir para a atmosfera cerca de 

88,94 toneladas de CO2 anualmente. Os períodos de retorno de investimento (payback) 

obtidos para a operação do sistema ITES nas modalidades horo-sazonal azul e verde foram 

de 6,53 anos e 3,34 anos respectivamente. Dessa forma o trabalho contribuiu para uma 

análise crítica do ponto de vista termoeconômico e ambiental apontando a viabilidade do 

sistema ITES para centrais de ar condicionado. 

 

Palavras-Chave: Ar condicionado. Termoacumulação. ITES. Otimização. Four E analysis. 
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ABSTRACT 

 

The present work consisted in an analysis and thermoeconomic optimization of an ITES (Ice 

Thermal Energy Storage) system to attend air conditioning systems where the Four E 

methodology was applied (energy, exergy efficiency analysis, economic and environmental 

analysis of the storage). A mathematical model of the system was developed and a case 

study was applied to the set of buildings that make up the headquarters of the Attorney 

General's Office - PGR in Brasília / DF. The optimized functions were total exergetic 

efficiency (maximized) and total cost rate (minimized)  through the Nelder-Mead Simplex 

method. Then, the set of solutions obtained from the optimized functions were plotted in a 

Pareto from where the optimal point of greatest total exergy efficiency and lowest total cost 

rate of the ITES system was selected. For the selection of the optimal point, the techniques 
TOPSIS - Technique for Order of Preference by Similarity to Ideal Solution and LINMAP - 

Linear Programing Technique for Multidimensional Analysis of Preference were used. 

Finally, this system was compared to a system operating in a conventional way, without 

thermoaccumulation and from the point of view of horo-seasonal blue and Green modalities 

from which it was possible to obtain the time of return of the investment and the feasibility of 

the implementation of the system ITES. The results showed that the system with 

thermoaccumulation presented an exergetic efficiency of 61.72% while for the conventional 
system the exergética efficiency obtained was 59.65%. The TOPSIS Decision Making 

Technique was selected for annual savings of approximately 427,000 US$/years for an 

exergistic efficiency difference of only 1.16%. The results also showed that the ITES system 

operating with green rates provided electricity savings of around 11% per year compared to 

the operation of the conventional system, thus leaving to emit about 88.94 tons of CO2 

annually. The payback periods obtained for the operation of the ITES system in the horo-

seasonal blue and green modalities were 6.53 years and 3.34 years respectively. In this way 

the work contributed to a critical analysis from the thermoeconomic and environmental point 

of view, pointing out the feasibility of the ITES system for air conditioning plants. 

 

Keywords: Air conditioning. Thermoaccumulation. ITES. Optimization. Four E analysis. 
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1 INTRODUÇÃO  
 

A crescente demanda, o alto custo da energia e os efeitos degradantes que sua 

geração causa ao meio ambiente, tornam os estudos em soluções alternativas e de melhoria 

na eficiência energética de equipamentos, sistemas e processos, tema muito difundido e 

pesquisado no mundo todo. 

Segundo Sanaye e Shirazi (2013), a maior parte da eletricidade consumida em 

edifícios residenciais, comerciais, administrativos e em setores industriais estão 

relacionados aos sistemas de e ar condicionado. 

Segundo o relatório setorial do Estudo da Eficiência Energética divulgado pela 

Empresa de Pesquisa Energética - EPE do Brasil em junho de 2014, os equipamentos de ar 

condicionado demandaram 8% da energia elétrica consumida nas residências e no quesito 

consumo de energia em edifícios comerciais, segundo a ABRAVA (Associação Brasileira de 

Refrigeração, Ar Condicionado, Ventilação e Aquecimento), atualmente estima-se que o uso 

de ar condicionado represente de 30% a 40% do consumo total de energia nestas 

edificações. Dessa forma, com o aumento do consumo de eletricidade para a aplicação em 

condicionamento de ar, há a necessidade do aumento da capacidade das centrais de 

energia, ou ainda, muitas vezes é necessária a complementação desta energia através de 

usinas geradoras que consomem combustíveis fósseis, de onde são atribuídas grande parte 

das emissões de CO2 que contribuem fortemente para o aquecimento global e as mudanças 

climáticas. 

Em dezembro de 2002 foi publicado pelo Ministério de Minas e Energia o plano de 

trabalho da implementação da lei de eficiência energética, Lei n° 10.295 de 17 de outubro de 

2001, a qual destaca que deverão ser desenvolvidos mecanismos que promovam a 

eficiência energética em edificações construídas no país. 

 Do ponto de vista econômico, de acordo com Dincer e Rosen (2011), 

Os investimentos de capital podem às vezes ser reduzidos se 
as técnicas de gerenciamento de carga forem empregadas 
para suavizar as demandas de energia, ou se os sistemas de 
armazenamento de energia (ES) forem usados para permitir o 
uso de sistemas geradores de energia menores (DINCER E 
ROSEN, 2011, p. 52). 

 

Sistemas de armazenamento de energia térmica fria (CTES) vêm sendo cada vez 

mais estudados e implementados na busca da redução e gerenciamento do consumo de 

eletricidade pelos sistemas de ar condicionado. O princípio de funcionamento destes 

sistemas baseia-se no armazenamento de energia em um meio de arrefecimento de forma 

que o consumo desta energia térmica fria armazenada seja realizado nos horários de pico e 
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fora deste horário o sistema convencional trabalhe em condições mais favoráveis para novo 

armazenamento (Dincer e Rosen, 2011). Em outras palavras os sistemas CTES permitem 

deslocar a carga de pico de energia elétrica consumidas nos ambientes para horários fora 

do pico, durante a noite por exemplo. 

Para melhor otimizar os sistemas CTES e tornar viável sua implantação, funções 

objetivas como: eficiência exergética e funções de custo são avaliadas de forma conjunta 

incluindo também a questão ambiental, ou seja, redução das emissões de CO2 impactando 

também nos custos em forma de créditos de carbono. Estas funções vêm sendo muito 
difundidas e são conhecidas como Four E analysis (energy, exergy, economic and 

environmental) (SANAYE E SHIRAZI, 2013). 

 

1.1 Justificativa 
 

Estudar meios para o uso mais racional de energia, assim como propor soluções 

alternativas e/ou complementares a fim de aumentar a eficiência seja de equipamentos, 

sistemas ou processos, e ao mesmo tempo reduzir custos é de suma importância tanto no 

setor industrial, onde a competitividade é cada vez mais acirrada e toda forma de 

desperdício deve ser combatida, quanto nos setores comerciais. 

Além da questão econômica, o aquecimento global é um dos mais graves problemas 

ambientais que o mundo enfrenta hoje uma vez que todo o planeta vem sofrendo cada vez 

mais com escassez e racionamento de recursos naturais devido às grandes mudanças 

climáticas causadas principalmente pelo despejo descontrolado de CO2 na atmosfera. Os 

investigadores têm reconhecido que o consumo de combustíveis fósseis para gerar 

eletricidade tem fortes influências para essas emissões.  

Uma vez que os sistemas de ar condicionado são responsáveis por uma grande 

parcela da energia elétrica consumida no Brasil, buscar a otimização destes sistemas 

conciliando eficiência e economia é extremamente relevante. Neste contexto, as 

considerações aqui descritas são motivadoras e justificam os objetivos propostos para o 

desenvolvimento deste trabalho. 

 

1.2 Objetivos 
 

Sabe-se que a termoacumulação em uma planta de climatização abre caminhos para 

uma operação mais eficiente do sistema possibilitando um melhor gerenciamento de cargas 

térmicas, podendo gerar economia de energia elétrica e também reduzir custos de 

operação. A presente pesquisa tem como objetivo a análise e otimização de um sistema de 

armazenamento de energia térmica fria (CTES) para aplicação em sistemas de ar 
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condicionado o qual será avaliado do ponto de vista econômico, ambiental e de suas 
eficiências energética e exergética, aplicando-se a metodologia Four E Analysis. 

 

Os objetivos específicos são: 

1. Modelar um sistema de armazenamento de energia térmica fria (CTES). 

2. Investigar os parâmetros de projeto que influenciam o sistema. 

3. Encontrar valores ótimos de parâmetros do projeto por meio das funções objetivo 

eficiência exergética e taxa de custo total (soma das taxas de custo de 

investimento, operação, manutenção e créditos de carbono) através da 
otimização do sistema. 

4.  Comparar o desempenho do sistema CTES com o desempenho de um sistema 

convencional. 
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2. FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA 
 

O objetivo deste capítulo é apresentar os conceitos básicos relacionados aos sistemas 

de condicionamento de ar, com enfoque no sistema de refrigeração por compressão de 

vapor, fornecendo assim, os subsídios necessários para compreensão do levantamento 

bibliográfico realizado, da modelagem matemática proposta, do tratamento e discussão dos 

resultados obtidos. 

Sendo assim, serão abordados de forma sucinta os seguintes tópicos: 

 Psicrometria e Condicionamento de ar; 

 Ciclo de refrigeração por compressão de vapor; 

 Refrigeração por expansão direta e indireta e tipos de condensação; 

 Termoacumulação em sistemas de ar condicionado; 

 Análise econômica e aspectos ambientais de sistemas CTES; 

 Otimização de sistemas CTES. 

 

2.1 Psicrometria e Condicionamento de ar 
 

São inúmeras as finalidades de um sistema de ar condicionado, seja para o controle 

das condições do ar em salas limpas para processos de alta precisão, controle de 

temperatura e umidade, seja em salas de componentes eletrônicos e de equipamentos de 

informática onde se deseja evitar o superaquecimento ou corrosão de circuitos e também 

para atendimento das indústrias alimentícias, farmacêuticas dentre outras. Porém, a 

principal finalidade talvez seja proporcionar conforto térmico para os ocupantes de um 

determinado espaço, pelo atendimento de padrões de temperatura, umidade, limpeza e 

desodorização do ar ambiente (STOECKER e JONES, 1985). 

Os principais fatores para que o ambiente seja capaz de proporcionar conforto 

humano são basicamente três: a temperatura de bulbo seco, a umidade relativa e o 

movimento do ar, sendo a temperatura o mais importante. A maioria das pessoas sente-se 

confortáveis quando a temperatura ambiente está entre 22 e 27°C (ÇENGEL E BOLES, 

2011). A umidade relativa também impõe um efeito considerável sobre o conforto, uma vez 

que ela afeta a quantidade de calor que um corpo pode dissipar por meio da evaporação, ou 

seja, ela mede a capacidade do ar em absorver mais umidade. Geralmente, a umidade 

relativa entre 40 e 60% traz uma sensação de conforto maior às pessoas. (ÇENGEL E 

BOLES, 2011). 
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Outro efeito que influi bastante no conforto humano é o movimento do ar o qual tem a 

finalidade de remover o ar quente e úmido que se acumula ao redor do corpo, melhorando a 

rejeição de calor por convecção e evaporação. Sua velocidade deve ser suficientemente 

reduzida para não ser notado e não causar desconforto pelo resfriamento local e 

suficientemente forte para a remoção do calor e umidade ao redor do corpo. A velocidade 

em que a maioria das pessoas se sentem confortáveis é de aproximadamente 0,25 m/s 

(ÇENGEL E BOLES, 2011). 

Além dos fatores já apresentados, a taxa de ventilação de ar externo é outro fator que 

afeta o conforto térmico e também a saúde, uma vez que a renovação reduz a concentração 

de poluentes gasosos, biológicos e químicos, que não são retidos nos filtros (NBR 16401-3, 

2008). O ar fresco pode ser captado do ambiente externo de forma natural ou com auxílio de 

ventilação mecânica e insuflado para o interior do ambiente.  

Sabe-se que o ar é uma mistura de nitrogênio, oxigênio e pequenas quantidades de 

outros gases. O ar seco não contém vapor de água (umidade) enquanto o ar atmosférico 

nada mais é do que uma mistura do ar seco e uma parte de vapor de água. A composição 

do ar seco permanece relativamente constante, mas a quantidade de umidade varia em 

função da evaporação e condensação que ocorre em oceanos, rios, chuvas e também no 

corpo humano. 

As propriedades termodinâmicas do ar úmido (mistura de ar seco e vapor d’água) 

temperatura de bulbo seco ( 푇), temperatura de bulbo úmido (푇 ), temperatura do ponto de 

orvalho (푇 ), umidade absoluta (휔), umidade relativa (휙), entalpia específica (ℎ) e volume 

específico (푣) são utilizadas ao se fazer os balanços de massa e energia em processos 

psicrométricos a fim de manipular as condições do ar. Todas essas propriedades podem ser 

obtidas matematicamente ou de forma gráfica em um diagrama psicrométrico. Este 

diagrama, que pode ser encontrado em Klein e Nellis (2012), é amplamente utilizado em 

cálculos de aquecimento, ventilação e ar-condicionado (AVAC), pois permite que as 

propriedades psicrométricas sejam rapidamente determinadas com uma precisão adequada. 

A maioria dos processos de condicionamento de ar pode ser modelada como 

escoamentos em regime permanente. Portanto, aplicando-se os balanços de massa para o 

ar seco e o vapor d’água, assim como o balanço de energia, os seguintes processos 

psicrométricos podem ser modelados conforme Çengel e Boles (2011): 

 

 Aquecimento e resfriamento simples; 

 Aquecimento com umidificação; 

 Resfriamento com desumidificação; 

 Resfriamento evaporativo; 
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 Mistura adiabática de correntes de ar úmido. 

 

Dessa forma, através dos processos psicrométricos, o ar úmido pode ser tratado a fim 

de fornecer as condições de conforto para ambientes condicionados. A Figura 1 mostra, 

conforme Klein e Nellis (2012), as condições de conforto de verão e inverno recomendadas 

pela ASHRAE (Sociedade Americana de Engenheiros de Aquecimento, Refrigeração e Ar-

Condicionado). Os processos ocorrem a uma pressão quase constante e podem, portanto, 

ser convenientemente representados em um gráfico psicrométrico. 

 
Figura 1– Condições de conforto para verão e inverno recomendadas pela ASHRAE.

 
Fonte: Adaptado de Klein e Nellis, 2012. 

 

Para se atender as condições de conforto, delimitadas na Figura 1, é necessário o 

cálculo da carga térmica do ambiente a ser condicionado. Em se tratando de refrigeração, 

denomina-se carga térmica de resfriamento o calor (sensível e latente) a ser extraído do ar 

por unidade de tempo, para que o recinto possa ser mantido nas condições de temperatura 

e umidade desejadas. Essa quantidade de calor é calculada de forma que nunca configure 

uma situação de desconforto térmico em que a carga térmica de cada ambiente é o 

resultado do processo de transferência de calor por condução, convecção e radiação para 

dentro do recinto, que é constituído por paredes, tetos, janelas, pisos, forros, clarabóias, 

entre outros. Além da transferência de calor do meio externo, o calor na edificação pode ser 

gerado por fontes internas por meio de pessoas, iluminação e equipamentos (ASHRAE, 

2009 a).  

O calor recebido a partir da radiação solar costuma ser um dos principais motivos para 

a instalação de sistemas de resfriamento, uma vez que os picos de carga térmica de uma 

edificação ocorrem normalmente no início da tarde, como resultado da radiação solar que é 
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transmitida através de superfícies translúcidas e também absorvida por paredes e 

coberturas. Esta energia posteriormente acaba sendo transmitida para os ambientes 

internos da edificação. 

Além da radiação solar, também se deve levar em consideração o ganho de calor 

interno que é constituído pela conversão de energia química ou elétrica em energia térmica, 

sendo que as principais fontes desse tipo de ganho são as pessoas, a iluminação e os 

equipamentos elétricos, tais como computadores, impressoras dentre outros. 

Outra parcela que contribui para a carga térmica do ambiente esta relacionada com a 

infiltração de ar externo para dentro da edificação, através de frestas e outras aberturas não 

intencionais e através do uso normal de portas que separam o meio condicionado do não 

condicionado. A taxa de infiltração depende da velocidade, da movimentação do ar e da 

diferença de temperatura dos ambientes exterior e interior (ABNT NBR 16401-1, 2008).  

 

2.2 Ciclo de refrigeração por compressão de vapor 
 

O ciclo de compressão de vapor é o ciclo de refrigeração que é usado na grande 

maioria das aplicações de refrigeração e ar condicionado. Essencialmente, cada aplicação 

de refrigeração doméstica, comercial ou industrial emprega algum derivado do ciclo de 

refrigeração por compressão de vapor (KLEIN; NELLIS, 2012). No ciclo de refrigeração por 

compressão de vapor, o fluido refrigerante é vaporizado e condensado alternadamente 

sendo comprimido na fase de vapor. 

Os processos relacionados ao ciclo ideal de refrigeração por compressão de vapor, 

representados nas figuras 2 e 3, são: 

 Processo 1-2: Absorção de calor a pressão constante em um evaporador; 

 Processo 2-3: Compressão isentrópica em um compressor;  

 Processo 3-4: Rejeição de calor a pressão constante em um condensador;  

 Processo 4-1: Estrangulamento isoentálpico em um dispositivo de expansão. 
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Figura 2 – Ciclo refrigeração compressão de vapor. 

            Fonte: Adaptado de Klein e Nellis, 2012. 

     Figura 3 – Diagrama T-s do ciclo ideal. 

          Fonte: Klein e Nellis, 2012. 

 

Todos os quatro componentes básicos associados ao ciclo de refrigeração por 

compressão de vapor são dispositivos com escoamento em regime permanente. Logo, 

realizando-se um balanço de energia e desprezando-se as variações de energia cinética e 

potencial para cada um dos componentes do ciclo (evaporador, compressor, condensador e 

válvula de expansão), as taxas de calor transferidas no evaporador (푄̇ ) e condensador 

(푄̇ ), o trabalho de compressão (푊̇ ) e a vazão mássica do fluido (푚̇) podem ser 

obtidos em cada ponto do ciclo. Da mesma forma, as taxas de geração de entropia para 

cada um dos componentes do ciclo (푆̇ ; , 푆̇ ; , 푆̇ ;  e 푆̇ ; ) são obtidas 

através do balanço de entropia (KLEIN; NELLIS, 2012). 

  A principal diferença do ciclo real em relação ao teórico está nas irreversibilidades 

que ocorrem nos diversos componentes. Duas fontes comuns de irreversibilidades são o 

atrito do fluido que causa quedas de pressão e a transferência de calor de ou para a 

vizinhança (ÇENGEL; BOLES, 2011).  

Dessa forma, o que se espera da análise exergética de um sistema de refrigeração é a 

identificação dos locais onde essa exergia apresenta maior destruição, determinando assim 

os componentes que podem se beneficiar com melhorias. A destruição da exergia pode ser 

determinada através do cálculo da geração de entropia e em seguida aplicando a relação 

dada pela Equação 1 conforme Çengel e Boles (2011). 

 

퐸푥̇ = 퐼̇ =  푇  .  푆̇                                                                                       (1) 

 

Onde 퐸푥̇  corresponde à taxa de exergia destruída ou taxa de irreversibilidade (퐼)̇, 

푇  é a temperatura do estado morto e 푆̇  é a taxa de entropia gerada no processo. 

A destruição total de exergia associada ao ciclo será igual à soma das destruições das 

exergias em cada componente do ciclo. Também pode ser obtida tomando a diferença entre 
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a exergia fornecida, ou seja, entrada de potência (푊̇ ), e a exergia recuperada, exergia do 

calor retirado do meio em baixa temperatura (퐸푥̇ ̇ ), conforme descrito na Equação 2 

(ÇENGEL; BOLES, 2011). 

 

퐸푥̇ , =  푊̇ −  퐸푥̇ ̇                                                                                     (2) 

 

O termo 퐸푥̇  na Equação 2 representa a taxa de exergia positiva associada à retirada 

de calor do meio de baixa temperatura (푇 ) a uma taxa de 푄̇ . O termo 퐸푥̇  também é 

equivalente à potência que pode ser produzida por uma máquina de Carnot, recebendo 

calor de um meio a 푇  e rejeitando calor para um meio de baixa temperatura 푇 , a uma taxa 

de 푄̇ . Então a relação dada pela Equação 3 é válida, conforme Çengel e Boles (2011). 

 

퐸푥̇ ̇ =  푄̇  .                                                                                                          (3) 

 

Por fim, desde que (푇 =  푇 ), a eficiência de segunda lei ou eficiência exergética do 

ciclo pode ser expressa pela Equação 4, conforme Çengel e Boles (2011). 

 

휂 , =  
̇ ̇

̇ =
 

                                                                                               (4) 

 

Onde 퐶푂푃 é o coeficiente de performance do ciclo real e 퐶푂푃  é o coeficiente de 

performance do ciclo reversível (ciclo de Carnot). 

 

2.3 Refrigeração por expansão direta e indireta e tipos de condensação       
 

A climatização para conforto térmico em edificações de grande porte e alta demanda 

de carga térmica, onde o impacto no consumo energético das instalações é relevante, 

requer a utilização de sistemas centrais de elevada confiabilidade e eficiência. Nestas 

condições a utilização de aparelhos individuais de climatização, como os sistemas de 

expansão direta, não satisfaz os objetivos de um sistema eficaz, onde os sistemas centrais 

de expansão indireta passam a entrar em cena (DOMBROSKY, 2012). 

Enquanto o sistema de expansão direta caracteriza-se pela vaporização do fluido 

refrigerante na própria unidade onde o ar é condicionado, no sistema de expansão indireta, 

um meio intermediário é utilizado para transportar a potência frigorífica entre o evaporador e 

as serpentinas condicionadoras de ar. Este meio intermediário é a água que possui 

capacidade térmica muito superior a do ar. Logo, o transporte da energia térmica da central 
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para os condicionadores remotos torna-se um processo mais eficiente se realizado através 

da água ao invés do transporte do ar já condicionado. 

Uma unidade de climatização por expansão indireta é composta de diversos 

equipamentos e componentes, que em sua maioria fica concentrado em uma central de 

utilidades onde ocorre o resfriamento da água, para em seguida essa mesma água ser 
bombeada e distribuída para as serpentinas condicionadoras de ar (fan&coil), que serão 

locadas próximas aos ambientes a serem climatizados. A unidade resfriadora de líquido 
(chiller) é o equipamento que produz a água gelada. O chiller é responsável pela conversão 

da energia mecânica em energia frigorífica e funciona segundo os princípios do ciclo de 

refrigeração por compressão de vapor. Ele pode ser dividido em dois grupos dependendo da 

forma de rejeição do calor de condensação: unidades resfriadoras de condensação a água 

ou a ar.  

As exigências no desenvolvimento das unidades resfriadoras de líquido são cada vez 

mais voltadas ao atendimento de elevado padrão de eficiência e com a utilização de fluidos 

refrigerantes de baixo impacto ambiental, seguindo os requisitos mínimos de eficiência 
definidos pela ASHRAE Standard 90.1 ─ Padrões energéticos para edificações (ASHRAE, 

2001).  
A Figura (4-a) mostra um exemplo de uma unidade resfriadora de líquido (chiller) com 

condensação a água, a Figura (4-b) uma unidade resfriadora de líquido (chiller) com 

condensação a ar e (4-c) uma serpentina de resfriamento (fan&coil).  

 
Figura 4 – Chiller de condensação a água (a); Chiller de condensação a ar (b) e Fan & Coil (c). 

 
                                 (a)                                       (b)                                       (c) 

Fonte: Adaptado de Matos, 2011. 

 

No ciclo de refrigeração é preciso que ocorra a rejeição de calor do fluido refrigerante 

pelo condensador. Esta rejeição pode ser realizada através de ventilação forçada de ar 

diretamente na serpentina do condensador, caracterizada como condensação a ar, ou 

através de um trocador de calor por onde irá circular água fresca proveniente de uma torre 

de resfriamento, sendo esta última forma de rejeição caracterizada como condensação a 

água. A principal diferença entre as duas formas está na temperatura de condensação, que 

é menor na rejeição de calor efetuada por meio da água, porque a temperatura de 
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condensação numa torre de resfriamento aproxima-se da temperatura de bulbo úmido do ar, 

em contraste com um condensador resfriado a ar, no qual a temperatura aproxima-se da 

temperatura de bulbo seco do ar (STOECKER; JONES, 1982). Logo, a condensação a água 

apresenta uma melhor eficiência. 
Embora os chillers a água normalmente apresentarem melhor performance do que 

aqueles com condensação a ar, os primeiros, por outro lado, precisam ser equipados com 

torres de resfriamento e bombas de água de condensação, equipamentos inexistentes no 
circuito de climatização com chillers de condensação a ar (ASHRAE, 2001). Devido a essa 

característica, equipamentos de condensação a ar costumam ser mais freqüentes em 

pequenas e médias instalações, enquanto os equipamentos de condensação a água são 

utilizados em instalações de grande porte, com capacidade total de refrigeração chegando a 

atingir 7000 kW (DOMBROSKY, 2012).  

A maioria das torres de resfriamento usadas em climatização de edificações 

comerciais e industriais é do tipo ventilação mecânica. Nestas torres um ventilador é 

utilizado para auxiliar no aumento de vazão de ar. Quando o ventilador está instalado na 

entrada de ar da torre, esta se denomina “torre de tiragem forçada”. Quando o ventilador é 

instalado na saída do ar da torre, ela passa a ser denominada “torre de tiragem induzida”. 

Nesta última configuração, o ar atmosférico é induzido pelo ventilador através da entrada na 

parte inferior.  

As torres de resfriamento de ventilação mecânica podem ainda ser classificadas de 

acordo com o local do ventilador em relação ao enchimento e a configuração do 

escoamento da água e do ar da seguinte forma: 

I. Torre em contra corrente: a água cai através do enchimento enquanto o ar 

desloca-se na mesma direção em sentido oposto. 
II. Torre em corrente cruzada: a água cai através do enchimento enquanto o ar 

desloca-se na horizontal, transversalmente à corrente de água. 

Em termos de desempenho térmico, a quantidade de calor que a torre de resfriamento 

pode retirar de certa massa de água está diretamente ligada às condições do ar ambiente. 

Neste contexto a variável mais importante do sistema é a temperatura de bulbo úmido (푇 ) 

do ar à entrada da torre, pois em teoria, a menor temperatura que a água pode atingir 

durante sua passagem pela torre é justamente a 푇  do ar ambiente. Na prática, porém, este 

limite nunca é atingido, já que, para tal seria necessário um contato pleno entre as correntes 

de água e ar durante o maior tempo possível, o que implicaria em uma torre de altura 

infinita. Desta forma, as torres buscam a maior aproximação possível entre a temperatura de 
saída da água e a 푇  do ar (Approach). Outra importante variável de desempenho das 

torres de resfriamento, além da temperatura de aproximação, é sua faixa de resfriamento 
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(Range), que representa a diferença de temperatura entre a água de condensação na 

entrada e na saída da torre. 

Logo, o critério a ser utilizado para a seleção de uma torre de resfriamento para uma 

unidade de condensação a água baseia-se na remoção eficaz do calor total rejeitado no 
condensador e na minimização da soma do consumo energético em chillers, ventiladores 

das torres e bombas de água. A seleção correta do tamanho da torre, da proporção da 

água, da aproximação, da configuração do enchimento e do sistema de distribuição da 

água, afeta diretamente o desempenho de uma torre de resfriamento. (WANG, 2001). 

Quanto melhor for o desempenho da torre, menor será a vazão de ar através da mesma. A 

consequência disso será um menor consumo de potência do ventilador. 

 

2.4 Termoacumulação em sistemas de ar condicionado 

 
O conhecimento e a utilização de sistemas de termoacumulação CTES (Cold Thermal 

Energy Storage) são relativamente antigos no setor de condicionamento de ar. No entanto, a 

sua importância e utilização ampla só aconteceram a partir do aumento do custo da energia 

e da necessidade de racionalização de seu uso. Desde a década de 30 instalações de 

termoacumulação de frio já eram empregadas em instalações onde o perfil de usuário 

estava associado à exigência de cargas térmicas de elevada intensidade e curta duração e 

grande tempo de ociosidade dos equipamentos. O perfil do usuário de termoacumulação no 

mundo só veio mudar a partir da década de 70, quando os custos dos insumos básicos para 

produção de energia elétrica se tornaram expressivos e, principalmente, os recursos 

financeiros para expansão da capacidade de geração de energia se tornaram escassos. 

Neste quadro, as empresas geradoras e distribuidoras de energia elétrica alteraram 

substancialmente suas estruturas de preços, elevando não só o custo do consumo (kWh), 

mas principalmente o custo da demanda elétrica (kW), criando também classes tarifárias em 

função da demanda por energia. Logo, a termoacumulação obteve papel fundamental como 

ferramenta de gerenciamento de energia em uma planta de climatização, sendo o seu 

objetivo principal tornar independentes entre si os momentos de “produção” e “consumo” da 

energia “fria”, permitindo às unidades resfriadoras trabalhar a plena potência durante os 

períodos em que as condições fossem as mais favoráveis. Estes períodos geralmente não 

coincidem com os momentos de maior demanda por refrigeração, ou seja, os sistemas 

CTES são uma forma inovadora de armazenar energia noturna fora do horário de pico para 

uso diurno (DINCER; ROSEN, 2011). 

O princípio de funcionamento de sistemas CTES é bastante simples podendo utilizar 

os componentes usualmente empregados nos sistemas convencionais de água gelada, ou 

seja, um chiller é utilizado para efetuar o carregamento frigorífico do reservatório. O 
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reservatório por sua vez, terá a função de armazenar e descarregar a carga de resfriamento 

para os ambientes a serem climatizados. 

Segundo Dinçer e Rosen (2011), a finalidade da estocagem de carga energética fria 

para aplicações de condicionamento de ar é armazenar energia de resfriamento em um 

meio de resfriamento durante horas fora de pico, para utilização em condicionamento de 

espaços durante horas de ponta. Em outras palavras, os sistemas CTES deslocam a carga 

de pico de eletricidade associada ao resfriamento dos edifícios desde o horário de pico 

(durante o dia) até as horas fora do horário de pico (durante a noite). O meio de 

arrefecimento pode ser água gelada, gelo ou sais eutéticos.  

O meio de armazenamento a ser utilizado irá determinar quão grande será o tanque 

de armazenamento, além do tamanho e configuração do sistema AVAC e seus 

componentes. Sistemas de gelo oferecem uma capacidade de armazenamento mais densa, 

proporcionando assim volumes de armazenagem menores, porém, apresentam processos 

de carga e descarga mais complexos. Os sistemas de água oferecem a menor densidade de 

armazenamento e são os menos complexos, já os sais eutéticos têm características 

intermediárias entre os sistemas a água e a gelo (DINÇER; ROSEN, 2011). As 
características de cada um desses meios de armazenamento seguem descritas. 

 Água gelada: Segundo Dinçer e Rosen (2011) os sistemas CTES de água 

gelada chamados WTES - Water Thermal Energy Storage utilizam a 

capacidade calorífica sensível da água para armazenar a capacidade de 

refrigeração. Eles operam em faixas de temperatura entre 3,3°C e 5,5°C, 

compatíveis com sistemas de resfriamento padrão, permitindo a 

implementação mais fácil do armazenamento em sistemas de resfriamento já 

instalados, além de serem mais econômicos para sistemas com capacidade 

superior a 2000 tonelada-hora. Outra vantagem é a de poder aproveitar esse 

reservatório de água gelada também como tanque alimentador de sistemas de 

combate a incêndio. Uma desvantagem do armazenamento de água gelada se 

deve à exigência de tanques de armazenamento de grande capacidade 

volumétrica. Outra importante consideração a ser feita no sistema de água 

gelada é o fato de a mistura da água quente de retorno do sistema com a água 

gelada do tanque não ocorrer de forma homogênea e tampouco instantânea, o 

que implica no desenvolvimento de tipos de tanques com formas especiais 

para melhorar este desempenho, tendo como consequências a elevação dos 

custos e a maior complexidade nos sistemas de controle.  
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 Gelo: Os sistemas CTES de gelo (ITES - Ice Thermal Energy Storage) utilizam 

o calor latente de fusão da água (335 kJ/kg) para armazenar a capacidade de 

arrefecimento. O armazenamento de energia à temperatura do gelo requer 

equipamento de refrigeração mais complexo, que fornece fluidos de 

carregamento a temperaturas abaixo da faixa de operação normal do 

equipamento de ar condicionado convencional. Em contra partida, apresenta a 

vantagem de exigir volumes de reservatórios menores já que os sistemas de 

gelo oferecem uma capacidade de armazenamento mais densa, além de 

oferecer o potencial para o uso de sistemas de ar de baixa temperatura. 

Segundo Wang (2001), os principais sistemas de armazenamento de gelo são: 

 

 Ice-on-coil, sistema de armazenamento de gelo por fusão externa (SAGFE) 

 Ice-on-coil, sistema de armazenamento de gelo por fusão interna (SAGFI) 

 Sistema de armazenamento de gelo encapsulado (SAGE) 

 Sistema de armazenamento de gelo por colheita de gelo (SAGCG) 

 Sistema de armazenamento de gelo em pasta (SAGP) 

 
O sistema SAGFE, também conhecido como sistema “Ice Chiller”, consiste em uma 

serpentina por onde circula  em seu interior o refrigerante ou solução anti-congelante que irá 

congelar a água ao seu entorno. Esse sistema é chamado de fusão externa, uma vez que o 
gelo é derretido através da água quente de retorno dos fan-coils, que irá circular 

externamente à serpentina dentro do tanque. Um agitador é instalado dentro do tanque para 

manter a uniformidade do gelo na sua fabricação e no degelo. 
Já o sistema SAGFI, também conhecido como sistema “Ice Bank”, consiste em um 

tanque de polietileno com uma serpentina de plástico enrolada em forma de espiral. Por 

dentro da serpentina circula uma solução anti-congelante e por fora fica armazenada a água 

ou o gelo, assim como no sistema SAGFE descrito anteriormente. Neste caso porém, a 
água do tanque não é colocada em circulação. Outra característica é que o chiller terá duplo 

“set point”, ou seja, durante o ciclo de carga, a solução irá circular dentro da serpentina a 

cerca de -4°C, congelando a água dentro do tanque e durante o ciclo de descarga, a 
solução circulará nos fan-coils e retornará ao reservatório, passando por dentro da 

serpentina que irá derreter o gelo. Devido a essa característica o sistema é classificado 

como de fusão interna.  

Outra diferença importante entre os sistemas de armazenamento de gelo de fusão 

externa e interna está na forma como o gelo circunda a serpentina. No sistema SAGFI a 

serpentina está sempre limpa (sem gelo) no início do processo de carga, aumentando sua 
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eficiência. Porém, no processo de descarga ele é menos eficiente uma vez que o gelo vai 

ficando cada vez mais afastado da serpentina (WANG, 2001). 
Outro sistema bastante usado é o sistema SAGE, também conhecido como “Ice in 

containers ou Ice balls”. Num sistema de armazenamento de gelo encapsulado, os 

recipientes de plástico cheios com água deionizada e agentes de nucleação do gelo são 

imersos numa solução anti-congelante ou refrigerante secundário num tanque de aço, 

concreto ou polietileno, aberto ou fechado, inclusive enterrado, sem ocupar área construída. 

O gelo é carregado e armazenado quando o refrigerante secundário está a uma temperatura 

entre -5,6°C e -3,3°C ao entorno do tanque. O gelo é derretido quando o líquido refrigerante 

quente devolvido das unidades de tratamento de ar é circulado através do tanque. Os 

refrigeradores também podem fornecer resfriamento direto a uma temperatura de 

refrigerante de 2,2°C a 5,6°C. 

Os recipientes de gelo encapsulados podem ser encontrados em forma de esferas de 

100 mm de diâmetro ou em forma retangular de aproximadamente 35 mm por 300 mm por 

750 mm. Os recipientes são feitos de polietileno de alta densidade e são projetados para 

suportar a pressão devido à expansão durante o congelamento.  
O sistema SAGCG, também conhecido como “Ice Harvesting”, consiste em um 

sistema em que o gelo é produzido sobre uma superfície vertical (colheitadeira), que é a 

seção do evaporador do sistema de refrigeração. A água é circulada a partir do tanque de 

armazenamento sobre as placas, até uma determinada espessura de 8 mm a 10 mm 

normalmente. Este processo leva alguns minutos. Então o gelo é colhido por meio de gás 

quente, que é desviado para a entrada de distribuição das placas do evaporador aquecendo 

suas superfícies. Esse processo faz com que a camada de gelo formada sobre a superfície 

das placas se desprenda e caia em um reservatório. 

Outro meio de armazenamento do gelo é na forma de pasta através do sistema SAGP 
também conhecido como “Ice-Slurry”. Neste sistema uma solução de gelo cristalizada à 

base de água adquire uma consistência pastosa que proporciona de cinco a seis vezes mais 

capacidade de resfriamento com a grande vantagem de poder ser bombeada. A pasta de 

gelo é um meio de arrefecimento muito versátil. As características de manuseio, bem como 

as capacidades de arrefecimento, podem ser adaptadas a qualquer aplicação por meio do 

simples ajuste da percentagem de concentração de gelo. (DINÇER; ROSEN, 2011) 

 Sais eutéticos: estes podem trabalhar em chillers existentes, mas 

geralmente operam em temperaturas maiores do que as dos sistemas de 

gelo ou de água gelada. Os sais eutécticos usam uma combinação de sais 

inorgânicos, água e outros elementos para criar uma mistura que se 

congela a uma temperatura desejada. O material é encapsulado em 
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recipientes de plástico que são empilhados em um tanque de 

armazenamento através do qual a água é circulada (SAGE). A mistura mais 

comumente usada para armazenamento térmico congela a 8,3°C, o que 

permite o uso de equipamentos de refrigeração padrão para carregar o 

armazenamento, mas leva a altas temperaturas de descarga. Estas 

temperaturas, por sua vez, limitam as estratégias operacionais que podem 

ser aplicadas. Por exemplo, os sais eutéticos só podem ser utilizados em 

operações de armazenamento completo se os requisitos de 

desumidificação forem baixos. De maneira geral o armazenamento 

realizado por meio de sais eutéticos possui características de controle e 

eficiência intermediárias ao armazenamento realizado com água e gelo. 

(DINÇER; ROSEN, 2011). 

 

2.4.1 Tipos de tanques de armazenamento para sistemas CTES     
 

Segundo Dinçer e Rosen (2011), os tanques de armazenamento para sistemas CTES 

podem ser de concreto, aço carbono ou fibra. 

 Os tanques de concreto oferecem baixo custo de material e se caracterizam por 

serem pouco condutores de energia térmica, além de possibilitar a integração às fundações 

reduzindo custos, no entanto, são mais sensíveis a choques térmicos. Os tanques de aço 

carbono que apesar de possuírem alto custo de aquisição e terem a necessidade de serem 

isolados, são mais práticos, podem ser fabricados com grandes capacidades volumétricas e 

são de fácil manutenção. Já os reservatórios feitos de fibra são rígidos, resistentes, possui 

baixo poder corrosivo e de custo de aquisição razoável, no entanto, são fabricados em 

tamanhos pré-determinados podendo ser um complicador se necessário tanques de 

dimensões maiores, além disto, para os tanques feitos de material polimérico e expostos ao 

tempo, estabilizadores ultravioleta (EUV) ou uma cobertura opaca são utilizados para 

fornecer proteção contra a radiação UV da luz solar.  

As instalações dos tanques também podem ser subterrâneas ou parcialmente 

enterradas reduzindo custos de isolamento térmico e de estrutura além de permitir um 

aproveitamento melhor de área disponível. 

As Figuras 5 e 6 ilustram os reservatórios de água gelada fabricados em aço e os 

reservatórios de gelo fabricados em polietileno de alta densidade respectivamente. 
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        Figura 5 – Tanque de água gelada em aço.            Figura 6 - Tanque de gelo em polietileno. 

                               
              Fonte: Alpina-Calmac, 2017.                                             Fonte: Alpina-Calmac, 2017. 
 

2.4.2 Regimes de operação dos sistemas CTES 
 

O regime de operação de um sistema CTES descreve qual função, dentre as diversas 

possíveis, esse sistema está executando em um determinado momento, enquanto a 

estratégia de operação está ligada à forma de atuação destes regimes de operação. 
Basicamente existem cinco regimes de operação, os quais os chillers e o tanque costumam 

interagir conforme descritos a seguir (DOMBROSKY, 2012): 

 
1. Chiller atendendo a carga: a demanda de climatização é atendida unicamente 

pelas unidades resfriadoras, não havendo nenhum fluxo de entrada ou saída 

no tanque de termoacumulação. 

 
2. Chiller carregando o tanque: neste regime as unidades resfriadoras trabalham 

exclusivamente para remover calor do tanque de termoacumulação. 
Tipicamente, as máquinas operam em setpoint constante para fornecer água 

gelada ao tanque também à vazão constante. O carregamento inicia em um 

horário pré-determinado e continua até que o processo esteja totalmente 

concluído, ou que o tempo disponível para recarga tenha se esgotado.  

 
3. Chiller atendendo a carga e carregando o tanque: nesta configuração, além 

das unidades resfriadoras trabalharem para remover o calor do tanque de 

termoacumulação, elas também atendem a demanda de carga térmica do 

ambiente a ser climatizado, simultaneamente. O funcionamento deste regime 

se dá de forma mais complexa que o anterior, sendo necessário em situações 

onde o ambiente requer climatização ininterrupta. Sendo assim, nos horários 
de menor demanda de climatização, os chillers, trabalhando à plena carga, 

podem atender a demanda dos ambientes enquanto armazenam a energia 

excedente simultaneamente no tanque. 
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4. Tanque atendendo a carga: nesta situação é realizada a descarga do tanque, 

ou seja, as unidades resfriadoras permanecem desligadas e os ambientes a 

serem climatizados são atendidos apenas com a energia previamente 

acumulada no tanque, de modo que este passa a receber o calor dos 

ambientes climatizados. 

 
5. Chiller e tanque atendendo a carga: a demanda de climatização dos ambientes 

é atendida por ambos chiller e tanque, normalmente em situações onde a 

demanda supera a capacidade das unidades resfriadoras. Logo, deve haver 

um sistema de controle automatizado, capaz de dosar constantemente as 
parcelas de carga atendidas tanto pelo tanque quanto pelo chiller. Este controle 

costuma ser um pouco mais complexo, tendo em vista o maior número de 

variáveis envolvidas para selecionar qual equipamento deve operar e em que 

capacidade. 

 

2.4.3 Estratégias de operação em sistemas CTES 
 

Segundo Dinçer e Rosen (2011), as estratégias de operação em um sistema CTES 

para atender a demanda de refrigeração durante os horários de ponta podem ser divididas 
em armazenamento completo e armazenamento parcial. 

A Figura 7 ilustra a estratégia de armazenamento completo onde toda a carga térmica 

em horário de ponta é deslocada para atendimento fora deste. As letras dentro das áreas 

hachuradas correspondem aos regimes de operação descritos na seção anterior. Um 
sistema com essa configuração costuma trabalhar com seus chillers à capacidade plena 

durante todo o período fora de ponta podendo então ser desligados durante o horário de 

ponta, de forma que toda a demanda de refrigeração deste período seja suprida pela 

energia previamente acumulada. Observando a Figura 7, verifica-se que esta situação 

ocorrerá quando o somatório das áreas representadas por “a” for maior ou igual à área 

representada por “c”. Segundo Dinçer e Rosen (2011), esta estratégia é mais atraente 
quando as taxas de demanda de pico são altas ou o período de ponta é curto. 
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Figura 7 – Estratégia de armazenamento completo. 

 
Fonte: Dombrosky, 2012. 

 
Uma variação do armazenamento completo que pode ser considerada é o 

armazenamento total com a exigência de um nivelamento parcial da demanda de carga 

térmica permitindo uma maior flexibilidade com relação ao dimensionamento do tanque. 

Nesta situação, o tanque entra em descarga não apenas durante o período de ponta, mas 

algumas horas antes ele poderá participar no atendimento da carga térmica 

complementando a capacidade das unidades resfriadoras no momento em que ocorre o 

maior pico de carga térmica do dia, que costuma iniciar poucas horas antes do horário de 
ponta. A Figura 8 ilustra esta variação da estratégia de armazenamento completo. 

 
Figura 8 – Estratégia de armazenamento completo com nivelamento parcial de carga. 

 
Fonte: Dombrosky, 2012. 

 
Sistemas de termoacumulação que trabalham com estratégia de armazenamento 

parcial atendem apenas uma parcela da carga térmica do horário de ponta, sendo que o 

restante continua sendo atendido pelas unidades resfriadoras que permanecem em 
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funcionamento. A grande vantagem do armazenamento parcial é o fato de as unidades 

resfriadoras poderem ser dimensionadas em uma capacidade menor do que a carga de 
projeto (DINÇER; ROSEN, 2011). A estratégia de armazenamento parcial pode ainda ser 

subdividida de forma a atuar como niveladora de carga térmica ou limitadora de demanda 

energética. 

No armazenamento parcial com nivelamento de carga térmica as unidades 

resfriadoras são dimensionadas para trabalhar em suas capacidades máximas de forma 

ininterrupta ao longo de todo o ciclo. Assim, quando a carga térmica for inferior à potência 
entregue pelo chiller, o excedente passa a ser armazenado. Já quando a carga térmica 

excede a capacidade do chiller, a energia que havia sido armazenada passa então a ser 

descarregada complementando a demanda de carga térmica. Segundo Dinçer e Rosen 

(2011), este tipo de estratégia é mais eficaz onde o pico de carga de resfriamento é muito 

maior do que a carga média. Esta configuração de armazenamento está ilustrada conforme 

a Figura 9.  

 
Figura 9 – Estratégia de armazenamento parcial com nivelamento de carga. 

 
Fonte: Dombrosky, 2012. 

 
Por outro lado, o armazenamento parcial com limitação de demanda de energia, 

conforme ilustra a Figura 10, é uma configuração em que as unidades resfriadoras operam à 

capacidade reduzida, limitando a demanda para que o sistema de climatização possa operar 

sem que haja ultrapassagem de demanda na medição de potência elétrica utilizada na 

instalação, o que traria taxações elevadas por parte da concessionária de energia. Segundo 

Dinçer e Rosen (2011), a estratégia com limitação de demanda tem custos de equipamentos 
mais altos do que seriam para um sistema de nivelamento de carga e menores do que 

aqueles para um sistema de armazenamento completo.  
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Figura 10 – Estratégia de armazenamento parcial com limitação de demanda energética. 

 
Fonte: Dombrosky, 2012. 

 
2.5 Análise econômica e aspectos ambientais de sistemas CTES   
 

Os custos dos sistemas CTES podem ser muito mais elevados do que os sistemas 
convencionais de arrefecimento. Segundo Wood et. al. (1994) para que um sistema CTES 

seja rentável para o cliente, o custo de investimento adicional destes sistemas em relação a 

um sistema de arrefecimento convencional deve ser compensado por custos operativos 

reduzidos ou por um incentivo inicial. A economia de custos com eletricidade tanto será 

vantajosa para o cliente, quanto à redução do consumo no horário de ponta será vantajosa 

para a concessionária de energia a fim de manter a estabilidade da rede. Para estimar os 

custos, as tarifas de eletricidade devem ser conhecidas. 

 

2.5.1 Estrutura tarifária do consumo energético 
 

Além de ser o principal aspecto a ser considerado no momento do projeto e da 

elaboração da estratégia de operação da termoacumulação, a estrutura tarifária de energia 

elétrica da instalação é o fator que normalmente dita o ritmo da economia alcançada dentro 

dos custos de operação em um sistema de climatização dotado de termoacumulação 

(DORGAN e ELLESON, 1993). 

As concessionárias brasileiras de distribuição de energia, através de suas classes 

diferenciadas, também criam critérios particulares interessantes ao uso da 

termoacumulação. Através da contratação das chamadas tarifas horosazonais, um cliente 

pode obter redução significativa em sua conta de energia, desde que proponha a reduzir 

consideravelmente seu consumo energético dentro do chamado horário de ponta ou pico. 

(ANEEL, 2005).  



40 
 

Geovane Padovani Resende                                                                                     CEFET- MG/UFSJ 

Segundo a ANEEL (2005), a estrutura tarifária é o conjunto de tarifas aplicáveis ao 

consumo de energia elétrica e/ou demanda de potência, de acordo com a modalidade de 

fornecimento. O grupo de consumidores atendidos pela rede de média e alta tensão é 

denominado “Grupo A” (de 2,3 a 230 kV) e para este grupo existem duas modalidades de 

tarifação: convencional e horo-sazonal, conforme CEB (2017). A modalidade convencional 

não se aplica a consumidores de demanda acima de 300 kW. 

A estrutura tarifária convencional é caracterizada pela aplicação de tarifas de consumo 

de energia e/ou demanda de potência independentemente das horas de utilização do dia e 

dos períodos do ano. A estrutura tarifária horo-sazonal, por outro lado, é caracterizada pela 

aplicação de tarifas diferenciadas de consumo de energia elétrica e de demanda de 

potência, de acordo com as horas de utilização do dia e dos períodos do ano. Dentro de um 

dia são estabelecidos dois períodos, denominados postos tarifários. O posto tarifário “ponta” 

corresponde ao período composto por 3 (três) horas diárias consecutivas definidas pela 

distribuidora, considerando a curva de carga de seu sistema elétrico, sendo aprovado pela 

ANEEL para toda a área de concessão ou permissão, com exceção feita aos sábados, 

domingos e feriados nacionais. Na CEB, esse horário também conhecido como “horário de 

ponta” é de 18h às 21h. O posto tarifário “fora de ponta” corresponde às demais horas dos 

dias úteis e às 24 horas dos sábados, domingos e feriados. 

O grupo de estrutura tarifária horo-sazonal é ainda dividido em dois subgrupos. O 

grupo horo-sazonal azul, cujas tarifas da CEB são apresentadas na Tabela A1 no Anexo A, 

é a modalidade de fornecimento estruturada para a aplicação de tarifas diferenciadas de 

consumo e potência elétrica demandada de acordo com os horários de utilização e da época 

do ano. Já o grupo horo-sazonal verde, também conforme Tabela A1 no Anexo A, é a 

modalidade de fornecimento estruturada para a aplicação de tarifas diferenciadas de 

consumo, de acordo com as horas de utilização do dia, bem como de uma única tarifa para 

demanda de potência. Entre os meses de maio e novembro, são aplicadas as tarifas de 

“período seco”, em função da menor disponibilidade hídrica nesta época do ano. Por outro 

lado, entre dezembro de um ano até abril do ano seguinte, as instalações são taxadas 

segundo as tarifas do “período úmido”. (ANEEL, 2005). 
Resumidamente, a estrutura convencional é indicada para unidades consumidoras 

comerciais e condomínios residenciais, onde o período de maior utilização da energia 
elétrica ocorre por volta das 18 às 21 horas. Já a estrutura horo-sazonal verde é mais 

indicada para a unidade consumidora que consegue paralisar ou reduzir consideravelmente 

suas atividades durante o horário de ponta, considerando que a tarifa de consumo daquele 
horário é muito mais cara. A estrutura horo-sazonal azul é normalmente mais recomendada 

para as unidades consumidoras que tenham dificuldade em diminuir ou paralisar suas 

atividades no horário de ponta e, portanto, apresentam um consumo significativo de energia 
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elétrica nesse período, além de apresentarem um elevado grau de eficiência na utilização da 

demanda contratada, ou seja, apresentam um consumo maior por kW de demanda (CEB, 

2017). 

A partir da implementação de um sistema CTES, uma grande demanda elétrica pode 

ser deslocada para fora do horário de ponta, permitindo uma redução da demanda 

contratada. Da mesma forma, o consumo em horário de ponta pode ser consideravelmente 

reduzido, levando em conta a representatividade das unidades resfriadoras no consumo de 

energia total no local onde estão instaladas. Estas ações permitem um rearranjo na 

estrutura tarifária da fonte consumidora junto à concessionária de energia, podendo ter 

grandes reduções nos valores das contas pagas. 

 

2.5.2 Determinação dos custos em sistemas CTES    
 

Segundo Habebullah (2007), a operação bem sucedida de sistemas de 

armazenamento de energia térmica CTES não se limita apenas à análise 

termofluidodinâmica (que é importante para dimensionar o equipamento), mas estende-se 

para incluir a análise de custos, que é um fator determinante.  

Existem muitos estudos relacionados à modelagem teórica, simulação experimental e 

análise de custos de CTES. Henze (2003) realizou uma extensa investigação para 

determinar a economia gerada pela redução do consumo de energia elétrica para diferentes 

estratégias de controle de armazenamento de gelo, combinações diferentes de tipos de 

resfriadores, tipos de edificações e condições climáticas. Os resultados mostraram que a 

estratégia de controle com prioridade de armazenamento possui menor custo operacional, 

visto que esta estratégia representa um controle sofisticado que emprega a previsão de 

cargas. 
Ihm et al. (2004), baseado em pesquisas anteriores, também determinaram em seus 

estudos possíveis reduções de custos sob diferentes estratégias de controle. Em ambas as 

análises ficou claro a necessidade da determinação de funções objetivas de custo para 

otimização dos sistemas. 

Habebullah (2007), em seu estudo para investigar a viabilidade econômica de instalar 

um sistema de armazenamento de gelo na planta de ar condicionado da Grande Mesquita 

Sagrada em Makkah na Arábia Saudita, determinou a função de custo total anual 

(퐶 , ) de um sistema que inclui chillers e tanques de armazenamento de energia 

como sendo: o custo de capital para os chillers (퐶 ) e tanques de armazenamento de 

energia (퐶 ) mais a taxa de energia (퐶 ) que incide sobre a energia elétrica consumida 

(퐸 ) em um período de tempo (푡 ).  
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A análise econômica realizada por Habebullah (2007) combina os efeitos do sistema 

de armazenamento de energia e uma tarifa estruturada no tempo na conta de energia diária, 

onde a energia é taxada de maneira diferente em dois períodos distintos do dia, noturno 

(fora pico) e diurno (pico). 

Sanaye e Shirazi (2013), em sua avaliação econômica de um sistema de 

armazenamento de gelo, definiram a variável taxa de custo de capital mais manutenção 

(퐶̇ ) como sendo os custos de aquisição de cada componente do sistema aplicados a 

um fator de manutenção. Portanto, as estimativas dos custos de aquisição de cada 

equipamento do sistema devem ser realizadas cuidadosamente. 

As melhores estimativas de custo para a aquisição de equipamentos podem ser 

obtidas diretamente através de cotações dos fornecedores e/ou fabricantes. Para grandes 

projetos, as cotações dos fornecedores devem ser obtidas pelo menos para os itens de 

equipamento com maior custo. Outra fonte de estimativas de custos são os valores de custo 

de pedidos anteriores conseguidos através das extensas bases de dados de custos, muitas 

vezes mantidas por empresas de engenharia ou departamentos de engenharia da empresa. 

Entretanto, estimar os custos de capital de cada equipamento por meio destes 

procedimentos vai depender da quantidade e qualidade dos orçamentos e bancos de dados 
da empresa e do tempo para realizar as estimativas (BEJAN et. al., 1996).  

Segundo Bejan et. al. (1996), outra forma de se obter os custos de capital de um 

equipamento é através da estimativa gráfica. Estes gráficos geralmente são obtidos através 

da correlação de um grande número de dados de custos e projetos, onde se obtém uma 

relação entre o custo base do equipamento e sua característica de projeto preponderante, 

podendo ser capacidade, tamanho, pressão, temperatura entre outras. Entretanto, além da 

dificuldade de se obter tais gráficos de estimativas de custo, a precisão destes é muitas 

vezes relativamente pobre. O desvio entre os valores obtidos nos gráficos e as cotações 

reais dos fornecedores pode variar de um fator de 2, o que representaria um erro 

considerável. 

O efeito do tamanho no custo do equipamento em um gráfico típico de estimativa de 

custos, quando todos os dados de custo disponíveis são plotados versus o tamanho do 

equipamento em um gráfico de escala log-log, resulta em uma linha reta (em uma dada faixa 

de capacidade). A inclinação desta linha representa um importante parâmetro de estimativa 
de custo denominado expoente de escala (α). Estes expoentes geralmente são tabelados e 

de mais fácil acesso nas literaturas. Alguns valores típicos de expoente de escala para 
vários itens de equipamento podem ser obtidos em Bejan et. al. (1996). Logo, uma 

metodologia mais adequada de se obter o custo de um equipamento é através da definição 
de uma função de custo dada pela Equação 5, conforme (BEJAN et. al., 1996). 
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퐶 , = 퐶 , .                                                                                   (5) 

 

Conhecendo-se o custo de aquisição de um equipamento (퐶 , ) de capacidade ou 

tamanho (푋 ) é possível determinar o custo de aquisição de um mesmo equipamento 

(퐶 , ), porém de capacidade ou tamanho diferente (푋 ). Segundo Bejan et. al. (1996), para 

o equipamento de processo térmico, o expoente de escala (α) é geralmente menor que a 

unidade, expressando o fato de que o aumento percentual (ou diminuição) no custo do 

equipamento é menor do que o aumento percentual (ou diminuição) no tamanho do 

equipamento. Na ausência de outras informações de custo, pode ser usado um valor de 0,6 

para o expoente de escala. Esta abordagem é conhecida como a regra dos seis décimos. 

 

2.5.3 Determinação do período de retorno de sistemas CTES    
 

O período de retorno de um investimento (Payback) consiste na determinação do 

número de períodos necessários para recuperar o capital investido, ignorando as 

consequências além do período de recuperação (PAMPLONA; MONTEVECHI, 2006). 

Segundo Sanaye e Shirazi (2013), em um sistema ITES as despesas extras 

decorrentes do investimento de capital e dos custos de manutenção, principalmente do 

tanque de armazenamento, podem ser compensados ao longo do tempo com a redução do 

consumo de electricidade (em comparação com o consumo dos sistemas convencionais) 

quando os sistemas ITES são aplicados.  

Uma forma de se obter o “payback” do investimento é através da Equação 6, conforme 

Xavier e Corgozinho (2016). 

 

푝 =
. .( )

.

.
                                                                                     (6) 

 

Onde, as variáveis 퐼푛푣 e 푉푓 correspondem ao valor do investimento e ao valor futuro 

de uma quantidade financeira respectivamente. A determinação da função 푉푓 pode ser dada 

pela Equação 7 conforme Xavier e Corgozinho (2016). 

 

푉푓 = 푉푝. (1 + 푗)                                                                                                        (7) 

 
Sendo as variáveis 푉푝, 푗 e 푛 correspondentes ao valor presente de uma quantidade 

financeira, a taxa de atratividade e ao período de descapitalização respectivamente. 
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Finalmente, a variável 푞 da Equação 6 pode ser definida conforme Xavier e Corgozinho 

(2016) pela Equação 8. 

 

푞 =                                                                                           (8) 

Sendo 푅푒푎푗 e 푃  a taxa média de reajuste anual das tarifas de energia e a perda de 

eficiência anual do sistema respectivamente. Na Equação 17, 푃  entra com sinal positivo, 

pois assim como 푗, esta variável representa um custo adicional do capital investido. Já 푅푒푎푗 

aparece com sinal negativo por ser um custo negativo de capital. 

 

2.5.4 Aspectos ambientais de sistemas CTES   
 

Segundo Sanaye e Shirazi (2013), o aquecimento global é um dos problemas 

ambientais mais sérios que o mundo enfrenta hoje. Os pesquisadores reconheceram que o 

consumo de combustíveis fósseis para gerar eletricidade tem a maior porção de emissões 

de dióxido de carbono atualmente. O desenvolvimento econômico leva à necessidade de 

implantação de novas centrais de geração de energia elétrica para atender o aumento da 

demanda de energia. Por este motivo, a quantidade de emissão de CO2 é considerada um 

fator importante na modelagem de sistemas CTES, uma vez que em alguns países já existe 

mercado de precificação da tonelada de CO2 emitido, servindo como incentivo para um 

melhor gerenciamento da demanda energética e indiretamente contribuindo para a redução 

das emissões de CO2 e seus efeitos sobre o clima.  

A quantidade de emissão de CO2 (퐸푚푖푠푠 ) de sistemas CTES dada em quilograma 

pode ser determinada conforme Sanaye e Shirazi (2013) pela Equação 9. 

 

퐸푚푖푠푠 = 푓 .퐶표푛푠 ,                                                                                  (9) 

 
Onde 푓  é o fator de emissão de CO2 dado em 푘푔/푘푊ℎ e 퐶표푛푠 ,  corresponde 

ao consumo anual de eletricidade do sistema dado em 푘푊ℎ. 

A grande dificuldade para a determinação da quantidade de emissão está justamente 

na determinação do 푓 , uma vez que este irá variar conforme a matriz energética de cada 

região. É sabido que a matriz energética brasileira possui a energia hidráulica como sua 

principal fonte geradora de eletricidade, correspondendo a mais de 75% da geração no país 

conforme dados do Balanço Energético Nacional (BEN-2016), realizado pela Empresa de 

Pesquisa Energética (EPE) do Brasil.  
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Segundo Martins et. al. (2013) as usinas hidrelétricas emitem quantidades 

significativas de CO2 e CH4, em especial nos primeiros anos após a criação do reservatório. 

As emissões originam-se principalmente da decomposição da matéria orgânica que foi 

submersa pelo reservatório, da biomassa formada pelo processo de fotossíntese nas águas 

do reservatório e do fluxo de nutrientes provenientes da bacia hidrográfica a montante do 
reservatório (SBRISSIA, 2008). Portanto, o fator 푓  para a matriz energética brasileira 

deverá se basear em um valor global envolvendo todo o Sistema Interligado Nacional – SIN, 

ou seja, considerando emissões geradas nas usinas hidrelétricas, termoelétricas e outras. O 

Ministério da Ciência e Tecnologia publica em seu portal o fator médio de emissão de CO2 

do Sistema Interligado Nacional – SIN, para serem utilizados em inventário de gases de 

efeito estufa. Para o período de 2006 a 2016 o fator médio anual de emissão é de 0,065 
kg(CO2 )/kWh, conforme Tabela B1 do Anexo B.  Este fator expressa a quantidade média de 

emissões de CO2 por energia gerada, conforme metodologia sugerida pelo IPCC-

Intergovernmental Panel on Climate Change.  

 

2.6 Otimização de sistemas CTES 
 

Estudos sobre otimização de sitemas de termoacumulação vêm sendo cada vez mais 

difundidos no meio científico, principalmente pela necessidade de se encontrar condições 

ótimas que permitam uma operação eficiente e econômica dos sistemas. Em seu estudo 
para a otimização de um sistema de ar-condicionado de armazenamento de gelo, Chen et. 

al. (2005) utilizam algoritmos de programação dinâmica para obter a capacidade ótima de 

refrigeração, capacidade de armazenamento de gelo e condições de operação ótima do 

sistema. O método da programação dinâmica é uma aproximação matemática desenvolvida 

primeiramente por Richard Bellman em 1957, aplicada principalmente a problemas de 

decisão sequencial em várias etapas, particularmente para problemas de otimização onde 

as funções objetivas não são diferenciáveis. 

O método dos Algoritmos Genéticos foi utilizado por Sanaye e Shirazi (2013) em seu 

estudo para otimização multi-objetiva de um sistema ITES. Através dele, foi possível obter 

valores ótimos das funções objetivas eficiência exergética e custo total e, posteriormente, 

encontrar as soluções que melhor atendessem às duas funções objetivas simultaneamente, 

uma vez que, são funções conflitantes como é o caso da maioria dos problemas reais. Ou 

seja, deseja-se maximizar a eficiência exergética e minimizar o custo total.  

O método dos Algoritmos Genéticos foi inventado por Holland na década de 60 (ZINI, 

2009) e foi inspirado na teoria de Darwin. Trata-se de uma técnica de busca baseada na 

teoria da evolução, combinando a sobrevivência dos mais aptos com a troca de informações 
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de uma forma estruturada, onde um problema do mundo real é modelado através de um 

conjunto de indivíduos que são soluções potenciais que melhor se ajustam ao ambiente. 
 Wang, et. al. (2010) utilizaram o PSOA (Particle Swarm Optimization Algorithm) 

proposto por Kennedy e Eberhart em 1995 para otimizar um sistema de aquecimento e 

resfriamento do ponto de vista energético, econômico e ambiental. Por fim, compararam 

com os sistemas independentes para um edifício em Pequim na China.  
De maneira geral, segundo Wang et. al. (2010), os problemas de otimização são 

descritos como problema de programação linear, problema de programação não-linear, 

problema de programação de inteiros mistos e problema de programação multi objetivo. 

Dentre muitos algoritmos de otimização, alguns métodos de solução clássica para esses 

problemas de otimização incluem os métodos simplex, programação dinâmica, relaxamento 

lagrangiano, programação quadrática seqüencial, método de Newton e o método do 

gradiente reduzido. Desde 1998, uma quantidade importante de pesquisas vem usando 

métodos de inteligência artificial para otimizar sistemas, como o método dos algoritmos 

genéticos, programação evolutiva e o algoritmo de otimização de enxame de partículas 

(PSOA).  

 

2.6.1 Formulação geral da otimização   
 

A palavra otimizar tem o sentido de melhorar o que já existe, ou então, projetar o novo 

com mais eficiência e menor custo. A otimização visa determinar a melhor configuração do 

projeto, sem ter que testar todas as possibilidades. A otimização pode ser dividida nas 

etapas de reconhecimento das alternativas e a decisão. Primeiramente é reconhecido numa 

tarefa ou problema a possibilidade de optar entre várias hipóteses e em seguida, decide-se 

por aquela que se considera a melhor opção (ZINI, 2005). 

Um problema de otimização possui a seguinte formulação geral (KOZIEL; 

MICHALEWICZ, 1999): 

 
Otimizar 푓(푥⃗)                                                                                                               (10) 

Sujeito a  

푔 (푥⃗) ≤ 0, para 푗 = 1, … , 푞                                                                                           (11) 

 

ℎ (푥⃗) = 0, para 푗 = 푞 + 1, … ,푚                                                                                    (12) 

 

푙(푖) ≤ 푥 ≤ 푢(푖),        1 ≤ 푖 ≤ 푛                                                                                      (13)   
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Sendo que: 

 
푥⃗ = (푥 , … , 푥 ) é definido como sendo as variáveis de decisão ou de projeto. Estas 

variáveis podem ser contínuas (reais), inteiras ou discretas. 
Na expressão (10) está definida a função 푓(푥⃗) que se deseja otimizar. Esta função é 

chamada de função objetivo do problema e pode ser minimizada ou maximizada.  

A expressão (13) representa as restrições laterais que definem o espaço de busca que 

será chamado de “S”. Este espaço representa o domínio das variáveis definidas pelos seus 

limitantes inferiores e superiores. A região “S” representa o conjunto de todos os pontos 

onde a função objetivo do problema está definida. 
As expressões (11) e (12) representam um conjunto de “m” restrições que definem 

uma região que será denominada por “F”. Esta região está contida no espaço de busca “S” e 

será chamada de região factível. Uma solução que pertença à região “F” é bastante 

desejável, visto que, a referida região satisfaz, simultaneamente, as expressões (11), (12) e 

(13). 
O ponto 푥∗ = (푥 , 푥 , … , 푥 ) é denominado ponto ótimo. Este ponto é formado pelas 

variáveis de decisão que otimizam a função objetivo 푓(푥⃗) em alguma região e satisfazem as 

restrições. 
O valor 푓(푥∗) representa o valor da função objetivo no ponto ótimo. Este valor será 

chamado de valor ótimo do problema. Logo, o par formado pelo ponto ótimo e valor ótimo, 
ou seja, (푥∗,푓(푥∗)) representa a solução ótima do problema. Segundo Castro (2001), as 

soluções ótimas podem ser classificadas como “local”, quando o valor é ótimo considerando 

uma parte do espaço de busca, e “global”, quando o valor é ótimo considerando todo o 

espaço de busca. 

 

2.6.2 Método de otimização Nelder-Mead Simplex  
 

Em meados da década de 1960, dois estatísticos ingleses que trabalhavam na 
National Vegetable Research Station desenvolveram o método de busca direta "simplex" de 

Nelder-Mead. O método surgiu em um momento propício, quando havia crescente interesse 

na solução computacional de problemas complexos de otimização não-linear (WRIGHT, 

2012). 
Conforme Ramírez et. al. (2011) o método não exige que a função objetivo seja 

diferenciável, mas requer que a função seja contínua. O método trabalha com 푛 + 1 pontos 

a cada iteração, eliminando o pior ponto e criando um novo ponto.  

O que Nelder e Mead (1965) introduziram ao método simplex, além do movimento de 

reflexão isométrica, foram movimentos não isométricos criados para acelerar a pesquisa. 
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Estes movimentos são conhecidos como movimentos de expansão e contração (para o 

interior e para o exterior), acompanhados de um passo de redução de todo o simplex ou 

passo encolhido em direção ao melhor vértice, usado quando todo o resto falha (estes 

movimentos são ilustrados na Figura 11, onde 푥  representa o melhor vértice do simplex). 

Neste método o simplex pode assumir diversas formas e, consequentemente, os seus 

ângulos internos podem tornar-se arbitrariamente pequenos ou grandes. (CORREIA, 2010). 

 
    Figura 11 – Movimentos de expansão, contração e reflexão do polítopo de otimização no método 

Nelder-Mead Simplex. 

 
Fonte: Lewis et. al., 2000. 

 

As expressões que permitem calcular o centróide dos 푛 melhores vértices do simplex 

e os vértices auxiliares (refletido, expandido, contraído para o exterior e interior) assim como 

a estrutura do algoritmo de Nelder e Mead Simplex podem ser vistas com detalhes nos 
trabalhos desenvolvidos por Correa (2010) e Ramírez et. al. (2011). 

 

2.6.3 Análise multiobjetiva 
 

 Segundo Zini (2009), a grande maioria dos problemas apresentam mais de um 

objetivo a serem otimizados que são, na maioria das vezes, conflitantes entre si. Ou seja, a 

melhoria de um ou mais objetivos causam, consequentemente, a deterioração de outro(s) e 

daí surge a necessidade de uma análise multiobjetiva a fim de se atender da melhor 

maneira duas funções objetivos simultaneamente. 
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Após a realização da otimização monobjetiva encontrando os pontos ótimos de cada 

função conforme descrito pelo método “Nelder e Mead Simplex” no item 2.6.2 deste 

trabalho, o objetivo é investigar um conjunto de soluções (multiobjetiva) que satisfaçam as 

funções objetivas a um nível aceitável, sem serem dominadas por outras soluções. Estas 

soluções são chamadas de um conjunto ótimo de Pareto, que podem ser representadas 

graficamente conforme a Figura 12. 

 
Figura 12 – Curva do conjunto ótimo de Pareto da otimização multiobjetiva. 

 
Fonte: Adaptado de Sotomonte, 2015. 

 

Observando a Figura 12 e supondo que a função F(X)1 localizada no eixo das 

abscissas seja representada pela função objetivo eficiência exergética e que a função F(X)2 

localizada no eixo das ordenadas seja representada pela função objetivo custo total, se 

apenas a eficiência de exergia fosse considerada como a função objetivo (otimização de 

objetivo único), o ponto de projeto “A” seria escolhido como o ponto de projeto ótimo do 

sistema, enquanto que o ponto de projeto “B” indicaria o desempenho ótimo do sistema, 

quando o custo total for considerado a função objetivo (SANAYE E SHIRAZI, 2013). 

Depois de determinar o conjunto de soluções ótimas de Pareto, o tomador de decisão 

decide qual dos vetores de projeto obtidos é apropriado para seu problema. Do ponto de 

vista matemático, todos os pontos da frente de Pareto são igualmente aceitáveis como a 

solução ideal para o problema de otimização multi objetivo. No entanto, por razões práticas, 

apenas uma solução ótima deve ser escolhida no final. A seleção do ponto ótimo final 

depende da importância de cada função objetiva para o tomador de decisão (SANAYE E 

SHIRAZI, 2013).  
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Existem vários métodos para o processo de tomada de decisão em problemas de 

otimização multi objetivo. Esses métodos podem ser aplicados para selecionar o ponto de 

projeto ótimo final da fronteira de Pareto. Neste trabalho, dois tipos comuns de processo de 

tomada de decisão, incluindo LINMAP (Linear Programming Technique for Multidimensional 

Analysis of Preference) e TOPSIS (Technique for Order of Preference by Similarity to Ideal 

Solution) foram utilizados para selecionar o ponto de projeto ótimo final. Estes métodos 

serão descritos de forma sucinta na sequência. 

Conforme Sotomonte (2015), o processo de tomada de decisão pode ser realizado 

arbitrariamente pelos analistas, no entanto, existem vários métodos que têm sido 

desenvolvidos para facilitar este processo. Alguns exemplos são o método LINMAP, que 

significa técnica de programação linear para análise multidimensional de preferência e 

TOPSIS, que significa técnica para preferência de ordem por semelhança a uma solução 

Ideal, em que a solução final é selecionada com base em soluções não existentes, 

denominadas solução ideal e solução de Nadir (ponto em que cada objetivo tem seu pior 
valor), como é apresentado nos trabalhos de Hajabdollahi et. al. (2013), Li et. al. (2015), 

Srinivasan e Shocker (1973) e Yue (2011). 

Estas soluções definem os limites superiores e inferiores das funções objetivo nas 

soluções ótimas de Pareto, como é apresentado na Figura 12, que ilustra a maximização e 

minimização das funções F(X)1 e F(X)2 respectivamente. Maiores detalhes e cálculo da 

solução ideal e solução de Nadir são apresentadas em Deb (2001). 

Levando em conta que na maioria dos problemas de otimização multi objetivo tanto as 

grandezas quanto as dimensões das funções objetivo da fronteira de Pareto são diferentes, 

antes da tomada de decisão final, as dimensões e escalas dos diferentes objetivos devem 

ser unificadas. Entre os métodos de adimensionalização utilizados para a tomada de 

decisão destaca-se a adimensionalização Euclidiana, cujos detalhes podem ser encontrados 

em Sayyaadi e Mehrabipour (2012). De forma sucinta a adimensionalização Euclidiana pode 

ser determinada utilizando a Equação 14, conforme Sotomonte (2015). 

 

퐹 =
∑ ( )

                                                                     (14) 

Onde: 

퐹  Matriz de funções objetivo da fronteira de Pareto; 

푖  Índice de cada solução do conjunto ótimo de Pareto; 

푗          Número de funções objetivo; 
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푚          Número de soluções no conjunto ótimo de Pareto; 

푛          Indica que a matriz é adimensional. 

 

No método LINMAP, após a adimensionalização Euclidiana de todos os objetivos, as 

distâncias espaciais entre cada ponto da fronteira de Pareto e a solução ideal são 

determinadas utilizando a Equação 15, conforme Sotomonte (2015). Nela, o ponto do Pareto 

com a menor distância espacial em relação à solução ideal será selecionado como a 

solução final. 

 

퐸퐷 =  ∑  푊 . (퐹 −  퐹 )                                                   (15) 

 

Onde:  

퐸퐷   Menor distância espacial entre cada ponto da fronteira de pareto e a  
                          Solução ideal.                         

퐹   Solução ideal positiva da fronteira de Pareto. 

푊   Peso atribuído à função objetivo. 

                         
Por outro lado, no método TOPSIS, é usada simultaneamente a distância espacial de 

cada ponto da fronteira de Pareto desde a solução ideal (퐹 ) e de Nadir (퐹 ) como 

critério de seleção final. Consequentemente, a maior distância espacial entre a solução de 

Nadir e cada ponto da fronteira de Pareto é determinada pela Equação 16, denominada 

퐸퐷  e a solução final definida como o valor máximo 푌  é determinado pela Equação 17, 

conforme Sotomonte (2015). 

 

퐸퐷 =  ∑  푊 . (퐹 −  퐹 )                                                  (16) 

 
푌 =

 
                                                                                  (17) 

 

Portanto, tanto a distância da solução do ponto ideal (퐸퐷 ) como a do ponto não ideal 

(퐸퐷 ) pode ser estimada e a solução com o valor máximo do coeficiente de proximidade 푌  

será então selecionado como o melhor ponto ótimo. 
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3 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 
 

Neste item é apresentado um levantamento bibliográfico sobre as pesquisas 

realizadas no âmbito dos sistemas de termoacumulação CTES.  
 

3.1 Características técnicas para sistemas CTES 
 

Numerosos estudos têm sido realizados por vários investigadores no domínio dos 

sistemas CTES. Saito (2002) fez um trabalho de revisão sobre os recentes avanços no 

campo dos sistemas CTES descrevendo vários tipos de sistemas CTES e os comparou por 

seus méritos e deméritos, concluindo que estudos sobre novas técnicas para aumentar a 

densidade de armazenamento destes sistemas devem ser realizados. Dincer (2002) 

apresentou vários aspectos e critérios técnicos para os sistemas CTES e suas aplicações. 

Em seu estudo ele constatou que existe uma necessidade de técnicas de dimensionamento 

de sistemas de estocagem térmica melhores, uma vez que as análises de projetos revelam 

sistemas subdimensionados e sobredimensionados onde o baixo dimensionamento pode 

resultar em baixos níveis de conforto interior, enquanto o excesso de capacidade resulta não 

só em custos iniciais mais altos, mas também no desperdício de eletricidade caso haja mais 

energia armazenada do que a necessária. Outro requisito para os sistemas CTES bem 

sucedidos que afeta o dimensionamento é a instalação, que deve ser adequada e com 

equipamentos e sistemas de controle apropriados.  

A seleção dos sistemas CTES depende principalmente do período de armazenamento 

requerido (por exemplo, diurno ou sazonal), viabilidade econômica, condições de 

funcionamento, entre outras condições. Vários parâmetros influenciam a viabilidade de 

qualquer sistema CTES, tais como: cargas térmicas das instalações, perfis de carga térmica 

e elétrica, disponibilidade de resíduos ou excesso de energia térmica, custos elétricos e 

estruturas tarifárias, tipo de equipamento gerador térmico e tipo de construção e ocupação 

das mesmas (DINÇER, 2002). 

Sanaye e Shirazi (2013) estudaram a implementação de um sistema de 

armazenamento de energia térmica de gelo (ITES) em um prédio comercial em Ahwaz, uma 

cidade no sul do Irã. Análises energética, exergética, econômica e ambiental foram feitas 

para a construção de um modelo de otimização do sistema. Em seu modelo o perfil de carga 

de refrigeração do prédio foi o parâmetro de partida para o início do dimensionamento. 

Uma vez que um sistema CTES tem como principal finalidade o deslocamento da 

demanda ou parte dela para períodos fora de pico (período noturno), benefícios como 

melhores desempenhos dos equipamentos do sistema também podem ser alcançados. 

Tecnicamente, isto se deve às menores temperaturas de condensação resultantes da 
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operação noturna das máquinas que realizam o carregamento do tanque. As temperaturas 

durante a noite são menores, logo, em sistemas onde a condensação é realizada com água, 

torres de resfriamento podem entregar esta água de condensação em temperaturas 

inferiores àquelas obtidas durante o dia. 

A influência do parâmetro temperatura do ar ambiente no desempenho de torres de 
resfriamento foi estudada e demonstrada por Cortinovis et. al. (2009), durante o 

desenvolvimento de um modelo de otimização para operação destes equipamentos. 

Segundo o estudo realizado, para uma determinada umidade absoluta do ar, um aumento 

na temperatura ambiente representa um aumento na 푇  e consequentemente uma 

diminuição na temperatura de aproximação da torre, o que compromete seu desempenho 

aumentando o custo operacional do sistema. Desta forma, ao entregar água de 

condensação à temperaturas mais baixas, a torre de resfriamento possibilita aos chillers 

alcançarem um melhor rendimento. 

Outro estudo, realizado por Sebzali e Rubini (2007), no qual foram verificadas 
diferentes estratégias de termoacumulação, demonstrou-se que um chiller em operação 

convencional, apresenta valores de COP mais elevado durante o funcionamento noturno, 

mesmo com uma operação em regime parcial a 40% da carga plena. Por outro lado, 
verificou-se que em operação diurna, mesmo com o chiller trabalhando muito próximo do 

regime de carga plena – condição de trabalho de maior eficiência, o valor do COP mostrou-

se inferior em virtude de uma condição de temperatura de bulbo seco bem mais elevada.  

Os resultados das análises apresentadas deixam claro o benefício alcançado com a 

priorização da operação noturna de sistemas de climatização.  

 

3.2 A importância da análise de exergia em sistemas CTES 
 

O estudo da exergia pode ser adequado para promover o uso mais eficiente da 

energia, pois permite localizar e quantificar as fontes de irreversibilidades. Portanto, a 

análise exergética pode revelar se o sistema é ou não eficiente, e quanto é possível projetar 

sistemas mais eficazes, reduzindo as ineficiências nos sistemas existentes. 

O termo eficiência é comumente utilizado em pelo menos duas formas, tais como 

eficiência da primeira lei (eficiência energética) e eficiência da segunda lei (eficiência 

exergética). A eficiência energética meramente reflete as leis padrões de armazenamento 

de energia, como a relação entre a produção de energia útil e o consumo total de energia. 

Já a eficiência exergética incorpora a noção de aumento da indisponibilidade 

termodinâmica, como refletido pelo aumento da entropia em um processo ou subprocesso. 

É por isso que as eficiências de exergia são sempre menores que as eficiências de energia, 
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devido às irreversibilidades do processo que destroem parte da energia de entrada. 

(DINÇER, 2002). 

Dinçer (2002) em seu estudo para avaliar os sistemas de armazenamento TES 

(Thermal Energy Storage) demonstrou com um exemplo ilustrativo a importância da análise 

de desempenho, particularmente a análise de exergia destes sistemas. O exemplo ilustrado 

pelo autor foram dois sistemas de armazenamento sensível com capacidade de 

resfriamento para as etapas de carregamento e descarregamento. 

Dois sistemas, “X” e “Y” foram considerados. O ambiente circundante a eles possui 
temperatura de 25°C. Cada um deles recebe 104,650 kJ de calor de uma corrente (mcar) de 

500 kg de água (Cp ≈ 4,186 kJ/kgK) que é arrefecida de 80°C para 30°C. Portanto, a entrada 

de calor para o armazenamento durante o período de carregamento (Qcar) para cada 

unidade de armazenamento, utilizando apenas calor sensível, pode ser dada conforme a 

Equação 18. 

 

 푄 = 푚 . 푐 .∆푇                                                                                 (18) 

 

No sistema “X”, após um dia, o calor de 94,185 kJ é recuperado durante o período de 
descarga, a partir do sistema de armazenamento por uma corrente (mdes) de 4.500 kg de 

água sendo aquecida de 30°C para 35°C. A este respeito, o sistema de armazenagem “Y” 

armazena o calor durante 90 dias, quando uma quantidade de energia de 94,185 kJ é 

recuperada durante o período de descarga por aquecimento de uma corrente de 500 kg de 
água de 30°C para 75°C. Logo a carga recuperada durante o período de descarga (Qdes), a 

eficiência energética (η) e a rejeição de calor para o ambiente durante o armazenamento 

(Qrej) para os dois sistemas “X” e “Y” são dadas pelas Equações 19, 20 e 21, 

respectivamente, conforme Dinçer (2002). 

 

푄 = 푚 . 푐 .∆푇                                                                         (19) 

휂 =                                                                                           (20) 

푄 = 푄 − 푄                                                                          (21) 

 

Para os dois sistemas, “X” e “Y” considerados, as exergias durante os processos de 
carga (Excar) e descarga (Exdes), assim como as eficiências exergéticas (ηII) desses sistemas 

podem ser descritas pelas Equações 22, 23 e 24, conforme Dinçer (2002). 
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퐸푥 = 푚 . 푐 . 푇 − 푇 − 푇 . 푙푛                                                             (22) 

퐸푥 = 푚 . 푐 . 푇 − 푇 − 푇 . 푙푛                                                              (23) 

휂 =                                                                                          (24) 

 
Onde T0 é a temperatura do estado de referência (estado morto) e Ti e Tf as 

temperaturas iniciais e finais durante os processos de carga e descarga. 

Os resultados numéricos comparativos para os dois sistemas foram descritos 

conforme a Tabela 1. 

 
Tabela 1 – Comparativo dos sistemas “X” e “Y” para o exemplo ilustrativo proposto por Dinçer (2002) 

COMPARATIVO X Y 

EN
ER

G
IA

 Qcar 104,650 kJ 104,650 kJ 

Qdes 94,185 kJ 94,185 kJ 

Qrej 10,465 kJ 10,465 kJ 

ηI 90% 90% 

EX
ER

G
IA

 Excar 9.386,88 kJ 9.386,88 kJ 

Exdês 2.310,18 kJ 7.819,52 kJ 

ηII 25% 83% 
Fonte: Elaborado pelo autor, 2017 

 

Os resultados do exemplo ilustrativo proposto por Dinçer (2002) mostraram que ambos 

os sistemas de armazenamento têm a mesma eficiência energética (90%), quando 

calculados considerando a primeira lei da termodinâmica. Contudo, o sistema de 

armazenamento “Y” proporciona um melhor aproveitamento da energia, visto que armazena 

o calor por 90 dias em vez de 1 dia, além de retornar o calor a uma temperatura muito mais 

útil, de 75°C em vez de 35°C. Logo a distinção foi avaliada a partir da eficiência de segunda 

lei, demonstrando que para o sistema “X” a eficiência exergética foi de 25% enquanto para 

“Y” foi de 83%. Portanto, fica claro que é necessária uma medida mais perceptiva de 

comparação do que a proporcionada pela eficiência energética do ciclo de armazenamento 

para se avaliar a verdadeira utilidade de um sistema TES e estabelecer uma base racional 

para a otimização de seu valor econômico.  

MacPhee e Dinçer (2009) investigaram as quatro principais técnicas de 
armazenamento de gelo para fins de climatização de ambientes, sendo elas: SAGP (Ice-
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Slurry), SAGFE (Ice-Chiller), SAGFI (Ice-Bank) e SAGE (Ice in Containers, Ice Balls). Em 

sua pesquisa, um estudo de caso foi realizado para comparar cada sistema nos critérios de 

desempenho energético e exergético, incluindo as eficiências de carga, descarga e 

armazenamento que compõem o processo, além das perdas por vazamento de calor e 

irreversibilidades. Estes critérios foram avaliados para cada tipo de técnica considerando 

tanto a estratégia de armazenamento completo, quanto armazenamento parcial. Para a 

realização do estudo de caso, MacPhee e Dinçer (2009) consideraram um ciclo de 

refrigeração por compressão de vapor operando com R134a como fluido de trabalho no 

processo de carregamento, já que, segundo Paksoy (2003), a maioria de todas as técnicas 

de refrigeração e produção de gelo faz uso deste tipo de sistema.  

Para comparar as técnicas de armazenamento em seu estudo de caso, MacPhee e 

Dinçer (2009) utilizaram um perfil de cargas térmicas diária de uma construção típica com 
dados retirados da Carrier Corp (1990).  

O Ciclo de refrigeração operará entre dois reservatórios térmicos, onde a temperatura 
ambiente (Temperatura do estado morto) será ajustada para T0=25°C e a Temperatura de 

carregamento Tcar dependerá do processo em questão. Estas temperaturas assim como os 

coeficientes de desempenho e demais dados para cada técnica de armazenamento estão 

descritos na Tabela 2, conforme MacPhee e Dinçer (2009), mas podem ser encontradas 

também em Dorgan e Ellison (1994) e Wang e Kusumoto (2001). 

Fonte: Adaptado de MacPhee e Dinçer, 2009. 

 
A resistência térmica total do módulo de armazenamento (푅 ) considerada foi de 1980 

[푚 퐾/푘푊], valor considerado em Rosen et al. (2000). O calor latente de fusão da água (퐿) é 

de 334 [푘퐽/푘푔], enquanto as propriedades termofísicas da água líquida e do gelo são 

tomadas a 5°C e -5°C, respectivamente. Portanto, a densidade do gelo (휌 ) será 917,4 

[푘푔/푚 ], solidificando a 0°퐶, enquanto o calor específico de gelo (푐 , ) e água (푐 ,á ) 

serão 2106 [ 퐽 푘푔°퐶⁄ ] e 4200 [ 퐽 푘푔°퐶⁄ ], respectivamente. Para o processo de descarga, a 

Tabela 2 – Temperaturas, coeficientes de performance e densidades máximas de armazenamento. 
Técnica de 

estocagem de 
gelo 

Coeficiente de 
performance, β 

Temperatura de 
estocagem de 
gelo, TTanq [°C] 

Temperatura de 
carga Tcar [°C] 

Densidade de 
estocagem, 
ρth,Max [MJ/m3] 

Temperatura 
de descarga 

Tdes [°C] 
(I) SAGP (Ice-

Slurry) 2,4 -11 -12 167,4 2 
(II) SAGFI (Ice-

Bank) 3,3 -4,5 -6 172,98 6,5 
(III) SAGFE 
(Ice-Chiller) 3,5 -6,5 -7 156,6 5,5 

(IV) SAGE (Ice 
in Containers, 

Ice Balls) 
3,5 -4,5 -6 172,98 7 
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solução de glicol (30% em massa) tem um calor específico de (푐 ,  = 3574 퐽 푘푔°퐶⁄ ) e 

entrará no módulo de armazenamento à temperatura ambiente, ajustada em 20°퐶. 

Os resultados obtidos por MacPhee e Dinçer (2009) em seu estudo de caso, avaliado 
para a condição de armazenamento total em cada técnica, estão demonstrados nas Tabelas 

3 e 4. A Tabela 3 lista os valores de eficiência, juntamente com as perdas percentuais 

devido ao vazamento de calor e irreversibilidades para as etapas de carregamento e 

descarregamento de cada técnica, enquanto, a Tabela 4 lista as eficiências globais 

correspondentes a cada caso e é um resultado da multiplicação das eficiências de carga e 

descarga. 

 
Tabela 3 – Dados de eficiência e perdas para o armazenamento total. 
Caso ηI [%] QW [%] ηII [%] ExQ [%] I [%] 

   Carga 
I 99,2 0,8 46,93 0,23 52,83 
II 99,06 0,94 73,65 0,14 26,21 
III 98,99 1,01 69,61 0,17 30,21 
IV 99,06 0,94 75,98 0,14 23,88 

Descarga 
I 99,82 0,18 24,51 0,30 75,18 
II 99,86 0,14 19,09 0,23 80,68 
III 99,84 0,16 19,82 0,26 79,92 
IV 99,86 0,14 18,10 0,22 81,68 

Fonte: Adaptado de MacPhee e Dinçer, 2009. 

 

Tabela 4 – Eficiência total de energia e exergia para o armazenamento total. 
Caso I – SAGP II – SAGFI III – SAGFE IV – SAGE 

ηI,Global [%] 99,02 98,92 98,83 98,92 
ηII,Global [%] 11,5 14,05 13,79 13,75 

Fonte: Adaptado de MacPhee e Dinçer, 2009. 

 
Diante dos resultados obtidos nas Tabelas 3 e 4 para o armazenamento total, 

MacPhee e Dinçer (2009) verificaram que todas as eficiências energéticas são superiores a 

98%, o que significa que, de forma enérgética, todos os processos são muito eficientes. Isto 

se deve ao fato de que as únicas perdas no sentido da energia são as fugas de calor para o 

módulo de armazenamento. Esta perda está apresentada na Tabela 3 por (QW) como uma 

percentagem da energia total recuperada e são, geralmente, bem abaixo de 1%. No entanto, 

na análise exergética verifica-se eficiências menores variando de 46,93% à 75,98% para o 

ciclo de carga e de 18,10% à 24,51% para o ciclo de descarga. A razão para as eficiências 

exergéticas menores se deve à geração de entropia devido à transferência de calor entre o 
módulo de armazenamento e seu entorno, ou seja, se deve às irreversibilidades (I). Verifica-

se também na Tabela 3, que a perda de exergia devido à fuga de calor (ExQ) é reduzida em 
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todos os casos, sendo inferior a 1%. Isso demonstra as diferenças entre as análises de 

energia e exergia, uma vez que os cálculos de energia por si só não permitem uma medição 

adequada da qualidade do armazenamento de gelo.  

Durante a descarga, todas as eficiências de exergia foram mais baixas, com a maior 

eficiência sendo em torno de 25%. A razão para esta redução acentuada em relação ao 

processo de carregamento se deve, mais uma vez, à geração da entropia durante a fusão 

do gelo. O valor da exergia do armazenamento de gelo é muito maior quando na forma 

sólida, com temperaturas inferiores a 0°퐶, e após a fusão é um fluido de menor qualidade. 

Esta perda de qualidade é refletida pela irreversibilidade (I) e é um resultado da variação de 

temperatura do fluido de saída, o etileno-glicol, recuperando o armazenamento a frio. Os 

sistemas que têm uma temperatura de saída mais baixa terão uma recuperação de energia 

“fria” de melhor qualidade, ou seja, terão maiores eficiências. 

Assim, a eficiência energética levaria a crer que o processo é quase ideal, o que de 

fato é longe disso. Na Tabela 4, verifica-se que as eficiências de exergia globais (휂 , ) 

são inferiores a 15% em todos os casos. Isto é devido a uma série de fatores, incluindo 

valores reduzidos de COP, mas uma grande parcela de irreversibilidade vem do processo 

de descarga, no qual a temperatura de descarga desempenha um papel importante. É mais 

desejável ter a temperatura de armazenamento e a temperatura do evaporador mais 

próximas da temperatura de solidificação, uma densidade térmica elevada e uma 

temperatura de descarga mais baixa. Este último ponto pode parecer contraditório, uma vez 

que altas temperaturas de descarga significam maiores diferenças de energia no fluxo. No 

entanto, se a temperatura de descarga diminuir para próximo da temperatura de 

solidificação, o processo torna-se muito mais ideal, o que é demonstrado pela eficiência de 

exergia de descarga do sistema SAGP conforme a Tabela 5 (MACPHEE; DINÇER, 2009). 

Os mesmos argumentos podem ser utilizados para a análise dos resultados na 

condição de armazenamento parcial. Por exemplo, todas as eficiências tanto energéticas 

quanto exergéticas são muito semelhantes, apesar da carga de armazenamento reduzida e 
da inclusão do ciclo de armazenamento. A única diferença efetiva entre o armazenamento 

total e parcial em termos de desempenho está nas perdas de calor, o que representa muito 

pouco da energia total armazenada, uma vez que os sistemas operando em 

armazenamento parcial necessitam de menor quantidade de gelo e, portanto, tanques de 

armazenamento menores e, consequentemente, perdem menos calor para o ambiente, um 

traço aparentemente desejável. Mas, ao comparar as eficiências de energia e exergia 

globais para os dois armazenamentos, total e parcial, verifica-se que o armazenamento total 

é mais eficiente para todos os casos. Como resultado, é sempre mais desejável, do ponto 

de vista energético ou exergético, armazenar tanto quanto possível a carga de construção 

para maximizar desempenho. Todas as eficiências associadas aos processos de carga, 
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armazenamento e descarga no cenário de armazenamento parcial são mostradas na Tabela 

5, assim como as eficiências globais de energia e exergia também são mostradas na Tabela 

6. 

 
Tabela 5 – Dados de eficiência e perdas para o armazenamento parcial. 
Caso ηI [%] Qw [%] ηII [%] ExQ [%] I [%] 

   Carga 
I 98,86 1,14 46,87 0,34 52,79 
II 98,64 1,36 73,56 0,22 26,23 
III 98,49 1,51 69,51 0,28 30,21 
IV 98,64 1,36 75,89 0,21 23,90 

Estocagem                
I 99,95 0,05 99,99 <0,01 <0,01 
II 99,95 0,05 99,98 0,01 <0,01 
III 98,95 0,05 99,98 0,01 <0,01 
IV 99,95 0,05 99,98 0,01 <0,01 

Descarga 
I 99,83 0,17 24,23 0,28 75,49 
II 99,87 0,13 18,91 0,22 80,88 
III 99,85 0,15 19,60 0,24 80,16 
IV 99,87 0,13 17,94 0,21 81,86 

Fonte: Adaptado de MacPhee e Dinçer, 2009. 

 
Tabela 6 – Eficiência global de energia e exergia para o armazenamento parcial. 

Caso I – SAGP II – SAGFI III – SAGFE IV – SAGE 
ηI,Global [%] 98,64 98,46 98,29 98,46 
ηII,Global [%] 11,36 13,90 13,62 13,61 

Fonte: Adaptado de MacPhee e Dinçer, 2009. 

 

 MacPhee e Dinçer (2009) verificaram também que, para ambas as estratégias de 

armazenamento, parcial e total, no sentido exergético, o sistema de fusão interna (SAGFI) é 

o mais eficiente, seguido tanto pelo sistema de fusão externa (SAGFE) como pelo sistema 

de gelo encapsulado (SAGE), enquanto que o sistema de gelo em pasta (SAGP) é o menos 

eficiente.  

O efeito do ambiente de referência também foi avaliado no estudo. Para determinar o 

efeito da temperatura ambiente de referência (푇 ), no desempenho do sistema, este 

parâmetro foi variado de 15°퐶 a 50°퐶, com incrementos de 5°퐶, e as alterações resultantes 

na eficiência foram monitoradas. A dependência da eficiência energética deste parâmetro 

pode ser vista graficamente na Figura 13, enquanto a resposta de eficiência de exergia 

devido à alteração da temperatura de referência é mostrada na Figura 14. Devido a perfis 
semelhantes, somente o caso de armazenamento parcial foi mostrado no estudo para evitar 

duplicação. 
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Figura 13 – Comportamento da eficiência energética com a temperatura do estado morto. 

 
Fonte: MacPhee e Dinçer, 2009. 

 
Figura 14 – Comportamento da eficiência exergética com a temperatura do estado morto. 

 
Fonte: MacPhee e Dinçer, 2009. 

 

O aspecto mais importante verificado a partir das Figuras 13 e 14 é a velocidade a 

qual a eficiência muda quando a temperatura do estado morto é variada. Na Figura 13, a 

eficiência energética muda em aproximadamente 2%. Foi observado que a eficiência 

energética não é afetada significativamente ao longo da faixa de temperatura. Isto é devido 

ao fato de que o único efeito que a temperatura do estado morto tem em termos de energia 

é sobre a transferência de calor para o reservatório. Se a temperatura do estado morto for 

maior, haverá um aumento do gradiente entre o tanque de armazenamento e seu entorno, 

assim haverá maior infiltração de calor, levando a eficiências menores. 

No entanto, na análise exergética observa-se o oposto, pois a eficiência aumenta na 

medida em que aumenta a temperatura do estado morto. A razão para o grande aumento da 

eficiência exergética juntamente com o aumento da temperatura é devido ao aumento da 
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exergia de armazenamento. Quando a temperatura do estado morto é aumentada, o 

armazenamento de gelo é de uma qualidade muito maior e assim é a solução de glicol em 

recuperação. Embora a energia recuperada permaneça a mesma, em um sentido exergético 

a qualidade do fluido recuperado está muito mais próxima da qualidade de armazenamento, 

o que a torna o processo mais eficiente exergeticamente. 

MacPhee e Dinçer (2009) verificaram também que os perfis nos casos II e IV são 

semelhantes, conforme se vê nas Figuras 13 e 14, o que se deve aos pressupostos muito 

semelhantes da Tabela 2 utilizados em suas análises. Embora estes dois casos exibam 

tendências de desempenho semelhantes, eles variam consideravelmente em custo, 

necessidades de energia, facilidade de manutenção e instalação, e são usados em 

diferentes capacidades dependendo da carga, espaço e restrições de custo. 

Em resumo, os resultados obtidos nos estudos de caso realizados por MacPhee e 

Dinçer (2009), mais uma vez indicaram que as eficiências energéticas são insuficientes para 

a garantia de eficácia de sistemas termodinâmicos, e que somente quando a análise de 

exergia é realizada é possível de se ter uma visão mais realista do desempenho dos 

sistemas CTES. 

 

3.3 Influência das condições climáticas 
 

Sehar et. al. (2012) realizaram um estudo no qual foram averiguados os impactos do 

armazenamento de gelo sobre o consumo de energia dos chillers, em edifícios de 

escritórios, em diversas regiões nos EUA. Edificações de médio e grande porte foram 

avaliadas para o sistema de climatização convencional (sem armazenamento) e em três 

estratégias de armazenamento de gelo, sendo elas: total, parcial com prioridade de 
armazenamento e parcial com prioridade do resfriador (chiller). Ao final de seu estudo 

verificou-se a influência das condições climáticas sobre o consumo de energia no âmbito do 

tamanho das edificações, assim como das três estratégias adotadas. 

A diferença entre as duas estratégias de armazenamento parcial se deve ao fato de 

que, para a estratégia de armazenamento parcial com prioridade do resfriador, o 

armazenamento atende a carga de resfriamento durante as horas de pico somente quando 

a carga excede a capacidade do resfriador. Já para a estratégia de prioridade de 

armazenamento, o resfriador atende a carga de resfriamento durante as horas de pico 

somente quando a carga excede a capacidade total de armazenamento.  

As cidades escolhidas para avaliação da influência do clima no consumo energético 

dos sistemas de climatização estão listadas conforme Tabela 7. 
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Tabela 7 – Cidades selecionadas que apresentam climas diversificados. 
Cidade Clima 
Miami, FL Quente e úmido 
Las Vegas, NV Quente e seco 
Baltimore, MD Ameno e úmido 
Seattle, WA Marinho 
Chicago, IL Frio e úmido 
Helena, MT Frio e seco 
Duluth, MN Muito frio 

Fonte: Adaptado de Sehar et. al., 2012. 

 

Sehar et. al. (2012) verificaram que as cidades com umidade relativa e temperatura 

ambiente elevadas têm maiores cargas de resfriamento e altas cargas de resfriamento 

aumentam o consumo de energia do resfriador. Isso ocorre porque, à medida que o ar 

fresco externo é introduzido no prédio para manter a qualidade do ar, estando este ar com 

uma maior umidade relativa, então a carga de resfriamento latente aumenta. Da mesma 

forma, se a temperatura ambiente estiver alta, haverá mais transferência de calor através do 

envelope do prédio, aumentando a carga de resfriamento sensível.  
As Figuras 15 à 18 mostram os resultados do consumo mensal de energia dos chillers 

para o sistema convencional e também para as três estratégias de armazenamento de gelo, 
para os edifícios de grande porte, que foram obtidos por Sehar et. al. (2012). 

 
  
Figura 15 – Convencional (sem armazenamento).            Figura 16 – Armazenamento completo. 

        

Fonte: Sehar et. al., 2012. 
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   Figura 17 – Parcial (prioridade armazenamento).         Figura 18 – Parcial (prioridade resfriador). 

      
Fonte: Sehar et. al., 2012. 

 
As Figuras 19 à 22 mostram os resultados do consumo mensal de energia dos chillers 

para o sistema convencional e também para as três estratégias de armazenamento de gelo, 
para os edifícios de médio porte, que foram obtidos por Sehar et. al. (2012). 

 
   Figura 19 – Convencional (sem armazenamento).           Figura 20 – Armazenamento completo. 

      
Fonte: Sehar et. al., 2012. 

      

  Figura 21 – Parcial (prioridade armazenamento).             Figura 22 – Parcial (prioridade resfriador). 

     
Fonte: Sehar et. al., 2012. 

 
Para as edificações de grande porte, figuras 15 à 18, Sehar et. al. (2012) pode 

observar, com base nas temperaturas e umidades relativas, que Miami obteve o maior 
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consumo de energia do resfriador para a temporada de verão, seguido de Las Vegas, 

Baltimore e Chicago. Seattle obteve o menor consumo de energia do resfriador para a 

temporada de verão em comparação com outros. Helena e Duluth obteve consumo de 

energia comparável. Observou-se também que durante os meses mais frios em Seattle 

(junho, julho e setembro), Helena (setembro) e Duluth (setembro), o consumo de energia do 

resfriador para o sistema de prioridade do resfriador foi menor do que o sistema de 

refrigeração convencional. O consumo de energia do resfriador para o sistema de prioridade 

de armazenamento em Duluth durante setembro também foi menor que o sistema de 

arrefecimento convencional. Essas observações resultam devido à melhoria da operação do 

resfriador noturno e da descarga de armazenamento disponível para atender a carga de 

resfriamento máxima. 

As mesmas observações feitas para as edificações de grande porte podem ser feitas 

para as de médio porte, Figuras 19 à 22. No entanto, uma peculiaridade foi observada. Nos 

meses de julho e agosto, Las Vegas obteve para os sistemas de armazenamento completo 

e prioridade de armazenamento um maior consumo de energia refrigerante do que Miami. 

Este alto consumo de energia em Las Vegas pode ser devido às temperaturas 

extremamente elevadas e às construções em aço que permitem maior condução de calor. 

Entretanto, para a prioridade do resfriador, o consumo de energia do chiller para Las Vegas 

foi menor que o de Miami. Isso ocorre porque Miami tem alta umidade relativa e a operação 

contínua do refrigerador para o sistema de prioridade do resfriador pode aumentar seu 
consumo de energia (SEHAR et. al., 2012). 

Sehar et. al. (2012) concluíram com sua pesquisa que uma avaliação adequada das 

condições climáticas de cada região é de extrema importância para a definição do melhor 

sistema de armazenamento e da sua estratégia de operação e controle a ser implementada 

em projetos de condicionamento de ar.  

 

3.4 Retorno de investimento e benefícios ambientais 
 

Pesquisas sobre benefícios econômicos e ambientais devido à implementação de 

sistemas CTES para a climatização de ambientes tem sido cada vez mais difundidas. Saber 

em quanto tempo se terá o retorno do investimento (payback), é tão importante quanto os 

benefícios econômicos e ambientais que o sistema pode trazer. Rismanchi et. al (2012) 

realizaram um estudo comparativo entre o sistema de climatização convencional e o sistema 

com armazenamento de gelo do ponto de vista da estratégia de armazenamento completo e 

também armazenamento com nivelamento de carga. O estudo foi realizado na Malásia, 

considerando projetos de sistema novos, portanto, não foram expandidos para projetos de 
retrofit. 
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Os resultados mostraram que o custo de instalação total da estratégia de 

armazenamento completo é significativamente maior do que o sistema convencional. No 

entanto, observou-se que o custo total de instalação para a estratégia de nivelamento de 

carga está no mesmo patamar que o sistema convencional. Verificou-se também, que o 

custo de manutenção para o sistema ITES com a estratégia de armazenamento completo é 

o mais elevado devido à maior capacidade do resfriador. 

Constatou-se que o sistema convencional possui a maior carga de demanda devido ao 

grande consumo de eletricidade durante as horas de pico. A carga de demanda da 

estratégia de armazenamento de nivelamento de carga foi ligeiramente menor do que o 

sistema convencional. Embora o tamanho do resfriador na estratégia de nivelamento de 

carga seja menor do que o sistema convencional, o uso diário dessa estratégia aumentaria a 

carga de demanda. Já a carga de demanda para a estratégia de armazenamento completo 

foi a menor possível, devido ao uso do resfriador fora do pico. 

Ao deduzir os custos totais anuais (capital, manutenção e operação) para as duas 

estratégias de armazenamento estudadas e comparando-as com o custo total anual do 

sistema convencional, baseando-se nas tarifas de energia elétrica local, Rismanchi et. al 

(2012) obtiveram em seu estudo que o período de retorno do sistema de armazenamento 

completo variou entre 5 e 6 anos para capacidades do sistema inferiores a 3500 kW e para 

capacidades superiores, foi cerca de 3 à 4 anos. Por outro lado, o payback para a estratégia 

de nivelamento de carga foi consideravelmente menor do que a estratégia de 

armazenamento total, variando de 1 a 3 anos para capacidades de sistema inferiores a 3500 

kW e menos de 2 anos para capacidades de sistemas maiores. 

Em termos ambientais, segundo Rismanchi et. al (2012), na Malásia, cerca de 60% da 

eletricidade diária é gerada pelo gás natural nas usinas de turbinas a gás e o potencial do 

gás natural para produzir CO2 nesta localidade é de cerca de 0,53 kg/kWh. Partindo dessas 

informações, Rismanchi et. al (2012) calcularam os valores de redução de emissões de CO2 

para sistemas com diversas capacidades, utilizando a estratégia de armazenamento com 

nivelamento de carga. A Tabela 8 apresenta os resultados obtidos. 

 
Tabela 8 – Redução de emissões estimada para armazenamento com nivelamento de carga. 

Capacidade do 
sistema (TR) 

Capacidade do 
Sistema (kW) 

Redução anual 
total das 

emissões de 
CO2 (tonelada) 

100 352 3000 
500 1758 15.100 

1000 3517 30.300 
1500 5275 45.500 
2000 7034 60.600 

Fonte: Adaptado de Rismanchi et. al., 2012. 
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Segundo Rismanchi et. al (2012), as reduções de emissões de CO2 são ainda maiores 

para sistemas que operam com estratégia de armazenamento total, uma vez que a redução 

global do consumo de energia destes sistemas são ainda maiores, devido ao deslocamento 

de grande parte da demanda para o período noturno, em que os resfriadores operam com 

melhores rendimentos. Logo, concluiu-se que os sistemas de armazenamento de energia 

térmica de gelo podem reduzir, significativamente, o nível de produção de emissão de CO2. 
Sebzali et. al. (2014) também investigaram os benefícios de um sistema de 

armazenamento de água gelada para a economia de energia consumida na climatização de 

uma edificação com as condições climáticas do Kuwait. O sistema de armazenamento foi 

avaliado nas estratégias de armazenamento total, parcial com nivelamento de carga e 
parcial com limitação de demanda. Como resultado da pesquisa, Sebzali et. al. (2014) 

obtiveram reduções consideráveis no consumo de energia em comparação com o sistema 

de climatização convencional. A redução mais elevada foi de 6,9% para a estratégia de 

limitação de 50% da demanda, seguido de 6,3% na redução do consumo anual global de 

energia para a estratégia de nivelamento de carga e 4,5% na estratégia operacional de 

armazenamento total.  
Logo, Sebzali et. al. (2014) concluíram que, de fato, o sistema de armazenamento de 

água gelada é consideravelmente mais econômico do que os sistemas de climatização 

convencionais. No entanto, nem sempre a estratégia de armazenamento total será a mais 

viável, isso dependerá de fatores como: tipo de edificação, condições climáticas, tipo de 

sistema implementado (armazenamento de água ou gelo), tipo de estrutura tarifária local e 

também de incentivos para diminuição de emissões de CO2. 

 

3.5 Parâmetros de decisão ótimos para diversas configurações de 
armazenamento 

 

Alguns estudos aplicando a otimização multiobjetiva foram realizados, a fim de se 

obter os parâmetros de decisão ótimos que são peculiares de cada configuração de sistema 

de armazenamento. Em um sistema de climatização, estes parâmetros definem as 

condições em que o sistema irá operar com a melhor eficiência, o que traz como 

consequência um menor consumo energético, logo, um menor custo (SANAYE; 

HEKMATIAN, 2016). 

Sanaye e Hekmation (2016) realizaram o estudo da otimização multiobjetiva em duas 

estratégias de sistema ITES, uma operando com armazenamento completo do gelo e outra 

com o armazenamento parcial com nivelamento de carga. Ao final, os parâmetros de 

decisão ótimos foram obtidos a fim de comparar o desempenho das estratégias com o 
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sistema convencional. A técnica do Algoritmo Genético foi utilizada para calcular os 

melhores valores dos parâmetros de projeto. Para a análise multiobjetiva foram avaliadas as 

funções eficiência exergética e custo total, considerando pesos (importância) iguais às duas 

funções.  

Os resultados obtidos por Sanaye e Hekmation (2016) mostraram que, para o sistema 

de armazenamento completo, a redução no consumo de eletricidade, comparada ao sistema 

convencional, foi de 11,83% e para o sistema de armazenamento parcial foi de 10,23%. Os 

retornos de investimento para os sistemas de armazenamento parcial e total foram 3,17 e 

3,84 anos, respectivamente. As eficiências exergéticas alcançadas foram da ordem de 

36,71% e 37,19% para os sistemas com armazenamento completo e parcial, 

respectivamente. A menor eficiência exergética para o sistema de armazenamento completo 

se deve a uma maior taxa de destruição de exergia como era esperado. Após a análise 

multiobjetiva e obtenção das eficiências exergéticas ótimas, Sanaye e Hekmation (2016) 

puderam listar os parâmetros de decisão ótimos aos quais os sistemas deverão operar, 

conforme a Tabela 9. 

 
Tabela 9 – Parâmetros de decisão (projeto) ótimos para cada estratégia de armazenamento. 

Parâmetros ITES 
(Completo) 

ITES                 
(Parcial) 

Temperatura da solução à entrada da UTA (°C) 6,91 6,57 
Temperatura da solução à saída da UTA (°C) 11,74 11,58 
Temperatura de armazenamento (°C) -3,11 -3,94 
Temperatura de evaporação (°C) -5,12 -5,27 
Temperatura de condensação (°C) 38,46 37,73 

Fonte: Adaptado de Sanaye e Hekmation., 2016. 

 

A partir dos resultados apresentados, Sanaye e Hekmation (2016) concluíram que, 

quando ambos os sistemas ITES e conveccionais estão disponíveis, é recomendado 

selecionar ITES devido ao menor consumo de eletricidade e ao custo operacional. Logo, é 

apropriado selecionar a melhor estratégia de armazenamento, baseando-se no menor 

período de retorno. 

Seguindo a mesma linha de pesquisa, Rahdar et. al. (2016) estudaram a otimização 

de dois sistemas de armazenamento CTES, para atendimento de sistemas de climatização 

em edifícios de escritórios em Ahwas no sul do Irã, com o intuito de obterem as melhores 

condições de eficiência exergética e consumo de energia que irão refletir nos custos 

operacionais, portanto, obterem os parâmetros de decisão ótimos que levariam cada 

sistema a alcançar os objetivos. No entanto, os sistemas foram avaliados não mais do ponto 

de vista da estratégia de armazenamento, que foi a mesma para ambos (armazenamento 

completo), e sim do ponto de vista do desempenho em relação ao material de 
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armazenamento de energia, ou seja, um dos sistemas foi modelado para armazenamento 

de gelo (ITES), o outro utilizou armazenamento de material com mudança de fase (PCM).  
Rahdar et. al. (2016) tiveram como resultado da otimização multiobjetiva para os 

sistemas ITES e PCM eficiências exergéticas de 46,93% e 53,94%, respectivamente. Os 

resultados também indicaram que o consumo de energia diminui 4,59% e 7,58% para os 

sistemas ITES e PCM, respectivamente, quando comparados ao sistema convencional. 

Outro dado importante que foi obtido foram os períodos de retorno, que ficaram entre 3,16 

anos para o sistema ITES e 5,56 anos para o sistema PCM. Finalmente os parâmetros de 

decisão ótimos para os dois sistemas foram obtidos e demonstrados conforme a Tabela 10. 

 
Tabela 10 – Parâmetros de decisão (projeto) ótimos para sistemas ITES e PCM. 

Parâmetros ITES 
(Completo) 

PCM                 
(completo) 

Temperatura da solução à entrada da UTA (°C) 4,99 4,99 
Temperatura da solução à saída da UTA (°C) 11 11 
Temperatura de armazenamento (°C) -0,23 1,62 
Temperatura de evaporação (°C) -3,01 0,99 
Temperatura de condensação (°C) 57,55 56,51 

Fonte: Adaptado de Sanaye e Hekmation., 2016. 

 
Diante dos resultados apresentados, Rahdar et. al. (2016) concluíram que os melhores 

resultados para o sistema PCM, em termos de eficiência exergética e diminuição no 

consumo energético em relação ao sistema ITES, se devem à variação da temperatura do 

evaporador para cada sistema, ou seja, os sistemas PCM operam com temperaturas de 

evaporação maiores, exigindo assim unidades resfriadoras com compressores de menor 

capacidade. Já em relação ao período de retorno de investimento, atualmente, o PCM tem 

um preço relativamente alto que reflete em um maior custo total anual em relação ao 

sistema ITES, por isso seu payback foi superior. 

Outro trabalho semelhante foi realizado por Heidari et. al. (2016), no qual dois modelos 

de sistema ITES, ambos com estratégia de armazenamento completo, porém com fluidos 

refrigerantes distintos do ciclo de refrigeração por compressão de vapor, foram avaliados. 

Os fluidos estudados foram o R134a, comumente utilizado neste tipo de sistema e também 

o R717, que, devido às ameaças provenientes do aquecimento global, poderia ser uma 

substituição conveniente com menores impactos negativos. A otimização multiobjetiva foi 

realizada utilizando dois métodos, sendo eles o método dos algoritmos genéticos (NSGA-II: 

Non-dominated Storing Genetic Algorithm) e o método de enxame de partículas (MOPSO: 

Multi-Objective Particle Swarm Optimization). 
Os resultados obtidos por Heidari et. al. (2016) mostraram que os consumos de 

eletricidade anual do sistema ITES operando com R717 foram 21,19% e 24,96% menores 
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que o sistema convencional sem armazenamento, utilizando as técnicas NSGA-II e MOPSO, 

respectivamente. Já para a operação do sistema utilizando o R134a, os consumos de 

eletricidade anual do sistema ITES foram 10,15% e 16,82% menores que o sistema 

convencional utilizando os métodos de otimização NSGA-II e MOPSO, consecutivamente. A 

eficiência de exergia baseada no refrigerante R717 foi de 49% por NSGA-II e 44% por 

MOPSO, enquanto esses valores para o sistema baseado no refrigerante R134a foi de 46% 

pelo algoritmo NSGA-II e 43% por MOPSO. Finalmente, foram obtidos os parâmetros de 

decisão ótimos para os dois sistemas, analisando as duas técnicas de otimização 

multiobjetiva. Estes parâmetros estão demonstrados na Tabela 11. 

 
Tabela 11 – Parâmetros de decisão (projeto) ótimos do sistema ITES operando com R717 e R134a. 

Parâmetros R717 
NSGA-II             

         
MOPSO 

R134a 
NSGA-II 

   
MOPSO 

Temperatura da solução à entrada da UTA (°C) 5 3,38 4,98 3,12 
Temperatura da solução à saída da UTA (°C) 11 12,46 11,02 12,69 
Temperatura de armazenamento (°C) -0,91 -1,76 -1,96 -1,95 
Temperatura de evaporação (°C) -3,1 -3,78 -3,02 -3 
Temperatura de condensação (°C) 60 57,6 60 59,96 

Fonte: Adaptado de Heidari et. al., 2016. 

 
Heidari et. al. (2016) concluíram com seus estudos que o uso do sistema ITES para o 

ar condicionado é economicamente justificado, e que conhecer o desempenho de cada 

algoritmo, escolhendo o adequado, dependerá dos requisitos do usuário. 

Baseado nas pesquisas relatadas nessa seção foi possível verificar a sensibilidade 

dos parâmetros de decisão, diante das diversas características e estratégias de cada 

sistema. 

 

3.6 Avaliação do armazenamento térmico de gelo no Brasil 
 

Uma pesquisa sobre os aspectos tecnoeconômicos do armazenamento de energia 
térmica de gelo (ITES) no Brasil foi realizada por Arcuri et. al. (2017). Nela, um sistema ITES 

foi avaliado em cinco cidades e cinco arquétipos de edifícios comerciais, utilizando duas 

estratégias de operação, armazenamento total (ITES-1) e parcial (ITES-2) e dois tipos de 
resfriadores (Chiller de condensação a ar e água), para novas instalações e também retrofit. 

Segundo Arcuri et. al. (2017), o uso intensivo do ar condicionado é considerado o 

principal impulsionador do aumento da demanda de eletricidade no Brasil, uma vez que no 

verão as temperaturas são muito elevadas, o que tem causado frequentes quedas de 

energia, devido à oferta insuficiente para atender a demanda máxima. Baseado em dados 

de 953 consumidores representativos no setor comercial de alta tensão, fornecidos pelo 
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Programa Nacional de Conservação de Energia Elétrica (PROCEL, 2008), os autores 

ilustraram o consumo de energia por amostras, que foram divididas em termos de tipos de 

edificações, subgrupos e tarifas, conforme demonstrado pela Figura 23. Os autores 

relataram também que apenas 2,3% dos consumidores (22 dos 953) relacionaram o uso do 

CTES. Os tipos de consumidores que utilizavam CTES eram hotéis, shoppings, 

supermercados e escritórios. A Figura 24 mostra a carga do sistema de água gelada em 

comparação com a demanda de carga de pavimento de cada tipo de edifício.  

 
Figura 23 – Representação gráfica dos subgrupos, tarifas e edificações no Brasil (PROCEL, 2008). 

 
Fonte: Adaptado de Arcuri et. al., 2017. 

  
Figura 24 – Carga do sistema de água gelada x demanda de carga máxima para cada edificação. 

 
Fonte: Adaptado de Arcuri et. al., 2017. 

 

Para a realização do estudo de Arcuri et. al. (2017), com base no relatório do PROCEL 

(2008), apenas cinco arquétipos foram considerados: escritórios de médio e grande porte, 

hospital, hotel e escola.  
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As cidades em que os sistemas foram avaliados foram: Recife, Salvador, Rio de 

Janeiro, São Paulo e Florianópolis. Os dados relacionados ao resfriador e ao tanque de gelo 

foram coletados dos catálogos técnicos dos fabricantes e também por contatos telefônicos e 

e-mails de vários fabricantes instalados no Brasil. O sistema ITES utilizado foi o Ice-bank 

(SAGFI) que é o mais usado no Brasil, devido ao tamanho e às especificações de 
desempenho, conforme Arcuri et. al. (2017). 

Com base nos perfis de carga de resfriamento do dia de projeto, os sistemas 

convencional, ITES-1 e ITES-2 foram projetados para prédios de escritórios de médio e 

grande porte e escolas. Para os edifícios hospitalares e hoteleiros, o resfriador fornece 
refrigeração noturna ao mesmo tempo em que produz gelo. Segundo Arcuri et. al. (2017), 

esta operação reduziu a capacidade do resfriador durante o tempo de produção de gelo 

(fator de redução de 65%). Conforme os autores, os sistemas ITES-2 não foram projetados 

para edifícios hospitalares e hoteleiros, uma vez que os ganhos de reduzir a demanda 

diurna são compensados por uma maior demanda durante a noite. 
Como resultados da pesquisa, Arcuri et. al. (2017) mostraram que os sistemas ITES 

forneceram às edificações de escritórios (médios e grandes) e escolas economias em todos 
os casos, tanto para instalações novas quanto retrofits. No entanto, como a carga de 

resfriamento e os custos de energia variam por cidade, os sistemas ITES gerariam ganhos 

mais econômicos em certas localidades. Recife e Salvador não só têm os climas mais 

quentes, mas também as maiores tarifas de energia, enquanto São Paulo apresenta o clima 

mais frio e as tarifas de energia mais baixas. A Tabela 12 mostra as estimativas anuais com 

economia das tarifas de eletricidade para cada cidade e esquema tarifário (Azul e Verde), 

quando os sistemas ITES 1 e 2 são comparados aos sistemas convencionais em edifícios 

de escritórios e escolas. 

 
Tabela 12 – Tabela com a economia anual das tarifas de escritórios e escolas (R$). 

   Recife Salvador  Rio de 
Janeiro 

São 
Paulo 

Florianópolis 

Chiller  de condensação a ar        
ITES-1 Azul  207.436 253.064 131.462 37.573 94.500 
 Verde  310.031 380.145 217.185 64.493 140.004 
ITES-2 Azul  372.624 310.659 205.101 82.026 149.011 
 Verde  389.947 437.740 290.824 108.947 194.515 
Chiller de condensação a água        
ITES-1 Azul  130.417 168.590 77.623 20.360 57.654 
 Verde  199.074 255.766 134.091 37.982 89.037 
ITES-2 Azul  200.227 203.827 110.813 34.385 78.803 
 Verde  232.122 291.002 167.281 52.008 110.186 

Fonte: Adaptado de Arcuri et. al., 2017. 
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Os resultados obtidos por Arcuri et. al. (2017) também mostraram que os sistemas 

ITES-1 exigem resfriadores maiores do que os sistemas convencionais, para edifícios 

hospitalares e hoteleiros em Recife, Salvador, Rio de Janeiro e Florianópolis. Sendo assim, 

um caso de adaptação precisaria ser avaliado cuidadosamente em relação à capacidade 

dos resfriadores existentes. Se o resfriador existente puder operar com a capacidade 

necessária para gerar resfriamento e gelo durante a noite, então um retrofit poderia ser 

considerado. A diferença de custo entre as novas instalações e os retrofit dos sistemas 

ITES-1 refletem não apenas nos custos de armazenamento, mas também em custos de 
grandes resfriadores. Logo, segundo Arcuri et. al. (2017), a estratégia operacional adotada, 

deve ser criteriosamente avaliada, principalmente em relação ao sistema tarifário local. Os 

resultados mostraram que o sistemas ITES-1 levou a perdas anuais (fluxo de caixa 

negativo) para a modalidade tarifária azul, em edifícios hospitalares. Estes resultados 

podem ser vistos pela Tabela 13. Segundo os autores, os edifícios hoteleiros apresentaram 

resultados semelhantes. 

 
Tabela 13 – Tabela com a economia anual das tarifas para hospitais e hotéis (R$). 

   Recife Salvador  Rio de 
Janeiro 

 

São 
Paulo Florianópolis 

ITES-1        
Chiller  de condensação a ar Azul  101.295 108.938 -995 -22.607 7.239 
 Verde  296.818 316.148 146.756 27.503 109.370 
Chiller de condensação a água Azul  39.900 65.952 -23.556 -26.105 -9130 
 Verde  179.631 207.231 73.425 6.575 60.235 

Fonte: Adaptado de Arcuri et. al., 2017. 
 

Com a realização de sua pesquisa sobre os sistemas ITES no cenário brasileiro, Arcuri 
et. al. (2017) pode concluir que o papel destes sistemas de armazenagem no gerenciamento 

de cargas de sistemas de climatização deve ser considerado, pois o potencial da tecnologia 

para moldar a demanda de eletricidade no setor comercial pode encorajar os formuladores 

de políticas, reguladores, operadores de rede e utilidades do Brasil a considerar o ITES 

como uma opção para reduzir a demanda máxima, aumentar a segurança de suprimento e 

apoio à integração de geração renovável.  

Embora este estudo tenha se concentrado em reduzir os custos de energia baseando-
se no regime tarifário particular brasileiro, Arcuri et. al. (2017) concluiram que o ITES pode 

ser facilmente adaptado a outros esquemas tarifários ou estratégias de resposta à demanda 

e que outros esquemas tarifários podem ser estudados para incentivar a incorporação de 

medidas de gerenciamento de cargas, como os CTES e, mais especificamente, o ITES. Por 

fim, os autores destacaram que os sistemas ITES requerem uma investigação mais 

aprofundada, dependendo da situação local, que pode variar muito de um prédio para outro 
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e que os casos de adaptação (retrofit) também precisam de avaliações criteriosas das 

capacidades dos resfriadores existentes, já que os sistemas ITES nos hospitais e nos hotéis 

podem exigir resfriadores maiores, se comparados aos sistemas convencionais, devido ao 

tempo reduzido para realização da armazenagem. 

 

3.7 Interpretação dos resultados obtidos na literatura 
 

Nesse capítulo foi apresentada uma revisão da literatura buscando identificar as 

diversas características técnicas e operacionais dos sistemas CTES, verificando parâmetros 

que influenciam na eficiência do sistema e principalmente na viabilidade de implementação 

em diferentes condições de operação e localidade, assim como os benefícios ambientais 

obtidos com a operação destes sistemas no lugar dos sistemas convencionais. 

 

Logo, a partir da revisão da literatura, algumas interpretações podem ser inferidas: 

 Benefícios como melhores desempenhos dos equipamentos dos sistemas 

CTES, tecnicamente, só podem ser alcançados se os resfriadores puderem 

operar em períodos noturnos, o que geralmente ocorrerá na estratégia de 

armazenamento total; 

 Chillers operando de forma convencional e a 40% de sua carga plena, ainda 

assim podem obter COP’s mais elevados durante o funcionamento noturno do 

que o mesmo equipamento trabalhando em carga plena durante o período 

diurno. Isso mostra a influência da temperatura na performance destes 

sistemas, promovendo economia de energia e redução nas emissões de CO2; 

 A análise exergética é fundamental para a avaliação do melhor modo de 

operação e tipo de armazenamento a ser adotado para os sistemas CTES, 

uma vez que, do ponto de vista energético todos os arranjos apresentam 

eficiências energéticas elevadas acima de 90%; 

 Ao comparar as eficiências de energia e exergia globais para os 

armazenamentos, total e parcial, verifica-se que é desejável o armazenamento 

total da carga de construção para a maximização do desempenho do sistema, 

não significando que esta seja a melhor solução econômica, pois dependerá do 

tempo de retorno do investimento; 

 Os parâmetros ótimos de projeto obtidos nos experimentos apresentados 

mostraram-se sensíveis à variação das condições de operação, seja pelo tipo 

de estratégia adotada, pelos fluidos refrigerantes utilizados ou pelo método de 

otimização aplicado. Logo, percebe-se que é necessário um estudo mais 
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aprofundado sobre os melhores métodos de otimização a serem empregados 

para a obtenção destes parâmetros para que investimentos desnecessários 

principalmente em controle destas variáveis não sejam efetivados; 

 Avaliações criteriosas dos tipos e estratégias de sistemas CTES devem ser 

feitas em se tratando de empreendimentos brasileiros, principalmente devido 

aos valores das tarifas que são diferenciados para cada operadora e também 

pela diversidade das condições climáticas em função da grande extensão 

territorial que o país ocupa. 
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4 MODELO MATEMÁTICO 
                                                                                                                                                                                  

Este capítulo tem a finalidade de descrever o procedimento e os passos seguidos para 

a obtenção do modelo matemático do sistema de termoacumulação a ser estudado, em 

seus aspectos energético, exergético, econômico e ambiental. 

 

4.1 Definição do sistema CTES e premissas simplificadoras para o modelo 
 

O modelo teórico descrito neste trabalho corresponde ao sistema de armazenamento 

de gelo por fusão interna (SAGFI) conforme características descritas no item 2.4 deste 

trabalho. A escolha do armazenamento de gelo se deve principalmente por este oferecer 

uma capacidade de armazenamento mais densa, portanto um menor volume de estocagem, 

além de oferecer o potencial para o uso de sistemas de ar de baixa temperatura. O modelo 

estudado é baseado na metodologia descrita por Sanaye e Shirazi (2013). Embora em seu 

trabalho o autor não deixe claro o tipo de sistema de armazenamento de gelo utilizado, o 

sistema SAGFI foi escolhido devido à sua grande aplicabilidade dentre os outros sistemas 

ITES e também devido ao fato de os sistemas por fusão interna não necessitarem de um 

agitador instalado dentro do tanque para manter a uniformidade do gelo na sua fabricação e 

no degelo (MATOS, 2011). 

A estratégia de armazenamento adotada no modelo é o armazenamento completo em 

que o sistema é analisado em dois períodos, sendo eles: carga e descarga. O período de 
carga corresponde ao período em que os chillers estão operando para a fabricação do gelo 

no reservatório, já no período de descarga, os chillers são todos desligados e a carga 

térmica acumulada no reservatório irá atender a demanda de climatização nos ambientes.  

 

Algumas premissas são adotadas a fim de simplificar o modelo: 

I. Para o ciclo de carga foi adotado o ciclo de refrigeração por compressão de 

vapor e um fluido de arrefecimento secundário (água/etileno-glicol) foi 

utilizado no processo de descarga; 

II. As perdas de calor na válvula de expansão foram desprezadas; 

III. Para o cálculo das perdas de carga nas tubulações que transportam água 

de condensação e solução de etileno água/glicol, foram estimados 

comprimentos médios de instalações existentes de sistemas de expansão 

indireta; 

IV. Toda energia de arrefecimento foi armazenada no meio água/gelo; 

V. Todos os efeitos cinéticos e potenciais foram considerados insignificantes; 
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VI. Os estados do refrigerante nas saídas do evaporador e condensador foram 

considerados como vapor saturado e líquido saturado, respectivamente; 

VII. A distribuição de temperatura no tanque de armazenamento foi assumida 

constante. 

 

4.2 Modelo energético do sistema 
 

A plataforma utilizada para a construção do modelo matemático foi o Engineering 

Equation Solver (EES) e para dar início à construção do modelo, primeiramente, deve-se 

obter o perfil de cargas de resfriamento requeridas pelos ambientes a serem climatizados ao 

longo de um dia típico. Este perfil, que contempla a soma das cargas sensível e latente, é 

obtido a partir das condições climáticas, assim como as incidências de radiação para a 

região em que o sistema irá operar e também o ganho de calor interno, constituído pela 

conversão de energia química ou elétrica em energia térmica, sendo as principais fontes as 

pessoas, a iluminação e os equipamentos elétricos diversos. Este perfil pode ser obtido por 

meio dos métodos de cálculo de carga térmica. Um exemplo de perfil de cargas térmicas 

está demonstrado pela Figura 25 e corresponde ao perfil utilizado no modelo de referência e 

o mesmo foi utilizado para validar o modelo desenvolvido neste trabalho. 

 
Figura 25 – Perfil típico da carga de resfriamento requerida, da capacidade de carga do sistema ITES 

e do sistema convencional para um prédio comercial. 

 
Fonte: Adaptado de Sanaye e Shirazi, 2013. 

 
 Diante do perfil de cargas térmicas obtido, a energia térmica de resfriamento (푄 ), 

dada em 푘푊ℎ, necessária para o atendimento da edificação, pode ser contabilizada a partir 
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de sua carga térmica de resfriamento (푄̇ ) dada em 푘푊 por meio da Equação 25, que nada 

mais é do que o somatório das cargas térmicas distribuídas ao longo do período de 
descarga (푡 ), que é dado em horas. 

 

      푄 =  ∫ 푄̇ (푡)푑푡                                                                                                  (25)  

 
No carregamento do sistema, a carga de resfriamento fornecida pelo chiller é 

acumulada de forma contínua, enquanto no ciclo de descarga, a demanda por resfriamento 

é variável ao longo do período de descarga, o que faz necessário levar em consideração a 

carga térmica de pico (푄̇ , ) dada em 푘푊, que ocorre em um horário crítico do dia, para 

que os equipamentos do circuito de descarga sejam corretamente dimensionados.   

Em seguida, através das Equações 26 e 27, definem-se as parcelas das taxas de 

calores sensível (푄̇ ) e latente (푄̇ ), ambas dadas em 푘푊, baseado no FCS (Fator de 

calor sensível), conforme McQuiston et. al. (2005). 

 

퐹퐶푆 =
̇
̇                                                                                       (26)   

       푄̇ =  푄̇ − 푄̇                                                                          (27)   

 
As parcelas de calores sensível e latente são calculadas tanto para a carga térmica 

média, quanto para a carga térmica de pico, uma vez que para a análise operacional do 

sistema, na Equação 26, a taxa de arrefecimento total será igual à carga média de 

resfriamento no período de descarga, ou seja: 푄̇ = 푄̇ . Já do ponto de vista dimensional 

e de custo, a taxa de resfriamento total será igual à carga térmica de pico no período de 

descarga, ou seja: 푄̇ = 푄̇ , .  
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Em seguida, as propriedades de cada estado do ciclo, representado pela Figura 26, 
são obtidas a partir do software EES. 

 
Figura 26 – Diagrama esquemático do modelo do sistema SAGFI. 

 
Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

 

Posteriormente, a vazão mássica de ar (푚̇ , ) dada em 푘푔 푠⁄  que escoará pela 

unidade de tratamento de ar (UTA) é obtida aplicando a Equação 28, conforme McQuiston 
et. al. (2005), sendo 푐  o calor específico do ar dado em 푘퐽 푘푔퐾⁄ , 푇 ,  a temperatura 

ambiente interna, ou seja, a temperatura correspondente ao estado 15 dada em Kelvin  e 

푇 , a temperatura de insuflamento do ar no ambiente condicionado, que corresponde à 

temperatura do estado 2 também dada em Kelvin, conforme representado na Figura 26.   
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푚̇ , =
̇

 .( , )
                                                           (28) 

 

A vazão mássica de ar dada pela Equação 28 é calculada levando em consideração 

tanto a fração da taxa de calor sensível para a carga térmica média, quanto para a carga 

térmica de pico, atendendo assim as condições operacionais, dimensionais e de custo do 

circuito de descarga do sistema. 

O próximo passo é quantificar a energia de resfriamento do tanque de armazenamento 

(푄 ), que é dada em 푘푊ℎ. É sabido que parte dessa energia é perdida por transferência 

de calor entre o reservatório e a vizinhança, logo, é calculada a eficiência térmica (휂 ) 

para o tanque de armazenamento. Essa energia de resfriamento armazenada e a eficiência 

térmica do tanque são obtidas por meio das Equações 29 e 30, conforme Sanaye e Shirazi 

(2013). 

 

      푄 =                                                                                     (29)  

        휂 = , ,                                                              (30) 

 

Na Equação 30, os termos 푄 ,  e 푄 , , ambos dados em 푘푊ℎ, correspondem 

às perdas, “vazamento” de calor do tanque de armazenamento nos processos de carga e 

descarga, respectivamente. Uma vez que uma das premissas simplificadoras do modelo, 

citadas no item 4.1, é que a distribuição de temperatura dentro do tanque é constante, as 

parcelas de perda de calor durante os processos de carga e descarga são obtidas conforme 

Sanaye e Shirazi (2013) por meio das Equações 31 e 32. 

 

       푄 , =  퐴 .
,

 . 푡                                                      (31) 

       푄 , =  퐴 .
,

 . 푡                                                       (32) 

 

Os termos 퐴 , 푅 ,  e 푇  das Equações 31 e 32 correspondem a área da 

superfície do tanque de armazenamento em 푚 , à resistência térmica do tanque dada em 

 e à temperatura em Kelvin do ambiente em seu entorno, respectivamente. Já os 

parâmetros 푇  e 푇  correspondem às temperaturas de estocagem e de descarga do 
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tanque, ambas dadas em Kelvin, enquanto os parâmetros 푡  e 푡  são os tempos de 

carregamento e descarregamento do sistema, ambos dados em horas. 

A área do tanque de estocagem deve ser encontrada para se obter as parcelas 

푄 ,  e 푄 ,  referenciadas nas Equações 31 e 32. A área é obtida em função do 

volume de estocagem (푉표푙 ), sendo esse volume de estocagem dado em 푚  em uma 

relação entre a energia armazenada no tanque e a densidade máxima de estocagem de 

gelo. Assim, essas relações podem ser obtidas por meio das Equações 33 e 34 conforme 
Kilkes e Kakaç (1989) e MacPhee e Dincer (2009) apud Sanaye e Shirazi (2013). 

 

       퐴 = 6.휋.
.

                                                                     (33) 

       푉표푙 =   .  

á  . á  .  ,á á  . ,á  . . ,á   
     (34) 

 
Os termos 휌á , 푐 á , 푇 ,á  e 퐿 ,á  na Equação 34 correspondem à 

densidade (푘푔/푚 ), calor específico (푘퐽 푘푔퐾⁄ ), temperatura do ponto de congelamento (퐾) e 

ao calor latente de fusão (푘퐽/푘푔) da água, respectivamente. Já os temos 휌  e 푐  

correspondem à densidade (푘푔/푚 ) e ao calor específico (푘퐽 푘푔퐾⁄ ) do gelo, 

respectivamente.      

 

4.2.1 Ciclo de carga 
 

O Ciclo de carga é um ciclo de refrigeração por compressão de vapor com 

condensação a água, sendo constituído pelos seguintes componentes: evaporador, 

compressor, condensador, válvula de expansão, torre de resfriamento e bomba da torre de 

resfriamento.  

Assumindo que a quantidade de energia armazenada (푄 ) é conhecida e dada pela 

Equação 29, a taxa de transferência de calor do evaporador (푄̇ ), dada em 푘푊, é 

definida por meio da Equação 35, conforme Sanaye e Shirazi (2013). 

 

푄̇ =                                                                                    (35) 

 

Logo, a vazão mássica de refrigerante (푚̇ ) em 푘푔/푠 é dada por meio do balanço 

energético descrito pela Equação 36, em que os termos ℎ  e ℎ  correspondem às entalpias 

específicas do refrigerante em seus respectivos estados termodinâmicos, dadas em 푘퐽/푘푔. 
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푚̇ =  
̇

                                                                                   (36) 

 

Definida a vazão mássica do refrigerante, o consumo energético do compressor 

푊̇  em 푘푊, é calculado por meio do balanço energético conforme a Equação 37, em 

que a entalpia específica correspondente ao estado 7 (ℎ ), é dada conforme a Equação 38, 

sendo 휂 , , o rendimento isentrópico do compressor e ℎ  a entalpia do estado 7 para um 

processo de compressão isentrópica. 

 

푊̇ = 푚̇ . (ℎ − ℎ )                                                                  (37) 

휂 , =  
                                                                               (38) 

 

Portanto o coeficiente de desempenho 퐶푂푃 do sistema de refrigeração é obtido a 

partir dos resultados das Equações 35 e 37 e descrito pela Equação 39, conforme Klein e 

Nellis (2012). 

 

퐶푂푃 =  
̇
̇                                                                                                 (39) 

 

A taxa de transferência de calor do condensador (푄̇ ) em 푘푊 também é obtida 

conforme o balanço de energia descrito na Equação 40, onde ℎ  corresponde à entalpia 

específica do estado 8. Após definida a taxa de transferência no condensador e levando em 

consideração a variação desprezível do calor específico da água (푐 á ), dado em 
.

 

entre os estados 9 e 10 da Figura 26, a vazão mássica de água que a torre de resfriamento 
deverá suprir ao condensador (푚̇ ) em 푘푔/푠 será dada pela Equação 41, conforme Klein 

e Nellis (2012), em que 푇  e 푇  correspondem às temperaturas da água na entrada e saída 

da torre de resfriamento, respectivamente.  

 

푄̇ = 푚̇ . (ℎ − ℎ )                                                                   (40) 

푚̇ =
̇

á .( )
                                                                        (41) 
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As áreas de transferência de calor, tanto do condensador (퐴 ) quanto do 

evaporador (퐴 ) ambas em 푚  são determinadas conforme Kakaç et. al. (2012) através 

da Equação 42. 

 

         퐴 =  
̇

 .   . ∆
                                                                                   (42) 

 

A variável 푄̇ na Equação 42 irá corresponder ao 푄̇  para o condensador e ao 푄̇  

para o evaporador, assim como as variáveis 푈 dado em 
.

, 퐹 adimensional, e ∆푇  dado 

em Kelvin, irão corresponder, respectivamente, ao coeficiente global de transferência de 

calor, ao fator de correção para a média logarítmica das temperaturas e à média logarítmica 

das temperaturas de entrada e saída dos fluidos, tanto para o condensador quanto para o 

evaporador.  

Os fatores 퐹, tanto para o condensador quanto para o evaporador, serão iguais à 

unidade, uma vez que os processos nestes equipamentos ocorrem com mudança de fase, 

portanto, em uma temperatura constante. Já para determinar os coeficientes globais de 

transferência de calor 푈  e 푈  para o condensador e evaporador, respectivamente, foi 

aplicada a Equação 43, conforme Kakaç et. al. (2012).  

 

푈 =
  .    .    .  

                                                      (43) 

 

Na equação 43, os termos ℎ  e ℎ  dados em 
.

 , correspondem aos coeficientes de 

transferência de calor por convecção do lado dos fluidos frio e quente, respectivamente. 

퐾 , dado em 
.

 , corresponde à condutividade térmica dos tubos dos trocadores de calor 

e, finalmente, 퐷푖  e 퐷푒  são os diâmetros interno e externo dos tubos, 

respectivamente. Já para o cálculo do termo ∆푇  na Equação 42, é aplicada a relação 

descrita pela Equação 44, conforme Nellis e Klein (2009). 

 

       ∆푇 = ∆ ∆
∆
∆

                                                                                  (44) 

                      

Para trocadores de calor com arranjo de fluxos contrários, o termo ∆푇  representa a 

diferença entre as temperaturas do fluido quente na entrada e frio na saída, enquanto o 
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termo ∆푇 , indica a diferença entre as temperaturas do fluido quente na saída e frio na 

entrada. 

Em seguida, determina-se a taxa de consumo de energia da bomba da torre de 

resfriamento (푊̇ , ) em 푘푊 por meio da Equação 45, conforme Kakaç et. al. (2012).  

 

푊̇ , = ̇  .  ∆ ,

á  .  ,
                                                              (45) 

 

Os termos ∆푝 , , 휌á  e 휂 ,  correspondem à perda de carga do circuito de 

bombeamento da água de resfriamento do condensador dado em 푘푃푎,  densidade da água 

dada em 푘푔 푚⁄  e eficiência isentrópica da bomba, respectivamente. De forma semelhante, 

determina-se a taxa de consumo de energia do ventilador da torre de resfriamento 

(푊̇ , ) em 푘푊 através da Equação 46, conforme ACGIH (1998). 

 

푊̇ , =
̇ ,  .  ∆ ,

 ,
                                                               (46) 

 

Na equação anterior, os termos 푉̇ , , ∆푝 ,  e 휂 ,  correspondem à vazão 

volumétrica de ar na torre de resfriamento dada em 푚 푠⁄ , à queda de pressão do ar dada 

em 푘푃푎 e à eficiência isentrópica  do ventilador, respectivamente.  

 

4.2.2 Ciclo de descarga 
 

Durante o processo de descarga, a solução de água/etileno-glicol irá circular, por meio 

de bombeamento, entre o tanque de armazenamento de gelo e a UTA, removendo o calor 

do ambiente a ser condicionado.  

Para obter a área de transferência de calor da UTA (퐴 ) em 푚 , é aplicada a 

relação descrita pela Equação 47, segundo Kakaç et. al. (2012). 

 

퐴 =
 .  ̇  .

 
                                                                       (47) 

 

Na Equação anterior, NUT é um adimensional que corresponde ao número de 

unidades de transferências térmicas, (푚̇. 푐 )  ou 퐶  dado em 푘푊/퐾, equivalente à 

capacidade térmica mínima entre os fluidos que trocam calor e, finalmente, o termo 푈  
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corresponde ao coeficiente global de transferência de calor da UTA, que pode ser obtido 

conforme já descrito pela Equação 43.  

De forma análoga ao que foi feito para se obter os consumos energéticos da bomba e 

do ventilador da torre de resfriamento, as taxas de consumos energéticos da bomba de 

solução de água gelada (푊̇ , ) e do ventilador da UTA (푊̇ , ) do ciclo de descarga 

são obtidas por meio das Equações 48 e 49. 

 

푊̇ , = ̇  .  ∆ ,

 .  ,
                                                               (48) 

푊̇ , =
̇ ,  .  ∆ ,

 ,
                                                            (49) 

 
Na Equação 48, os termos 푚̇  , ∆푝 , , 휌 çã  e 휂 ,  correspondem, 

respectivamente, à vazão mássica de solução de água/etileno-glicol, dada em 푘푔/푠, à perda 

de carga do circuito de bombeamento, dado em 푘푃푎, à densidade da solução de 

água/etileno-glicol, dada em 푘푔 푚⁄  e à eficiência isentrópica da bomba de descarga. Já 

para a Equação 49, os termos 푉̇ , , ∆푝 ,  e 휂 ,  correspondem à vazão 

volumétrica de ar na UTA dada em 푚 푠⁄ , à queda de pressão do ar dada em 푘푃푎 e à 

eficiência isentrópica  do ventilador  da UTA, respectivamente. 

 

4.3 Modelo exergético do sistema 
 

Uma vez que o sistema ITES se trata de um sistema fechado, o balanço exergético é 
obtido por meio da equação 50, conforme Bejan et. al. (1996). 

 

퐸푥 − 퐸푥 = 퐸푥 − 퐸푥 − 퐸푥                                                     (50) 

 

Os termos 퐸푥 , 퐸푥  e 퐸푥  da equação anterior correspondem à transferência de 

exergia associada à transferência de calor, ao trabalho útil líquido e a destruição da exergia, 

consecutivamente. Já o termo (퐸푥 − 퐸푥 ), que é a alteração de exergia do sistema fechado, 

é obtido através da Equação 51, conforme Bejan et. al. (1996). 

 

퐸푥 − 퐸푥 = 푚. 푢 − 푢 + 푝 . 푣 − 푣 − 푇 . (푠 − 푠 )                  (51) 
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Na Equação 51, 푚 é a massa dada em 푘푔, já 푝  e 푇  correspondem à pressão e 

temperatura de referência ou de estado morto dados em 푘푃푎 e 퐾, respectivamente, sendo, 

que neste estudo, a temperatura do estado morto foi adotada como sendo a média anual 

das temperaturas do ano de referência. Já os termos (푢 − 푢 ), (푣 − 푣 ) e (푠 − 푠 ) são as 

variações de energia interna específica (푘퐽/푘푔), volume específico (푚 /푘푔) e entropia 

específica (푘퐽 푘푔.퐾⁄ ) dos processos.  

Na forma de estado estacionário, o balanço da taxa de exergia para o volume de 
controle pode ser expresso segundo a Equação 52, conforme Bejan et. al. (1996). 

 

= ∑ 퐸푥̇ − 퐸푥̇ + ∑ 퐸푥̇ −∑ 퐸푥̇ − 퐸푥̇ = 0          (52) 

 

Os termos 퐸푥̇  e 퐸푥̇  da equação anterior correspondem às taxas de transferência 

de exergia nas entradas e saídas do volume de controle, nesta sequência, enquanto o termo 

퐸푥̇  é a taxa de destruição de exergia devido às irreversibilidades dentro do volume de 

controle. Já os termos 퐸푥̇  e 퐸푥̇  correspondem às taxas de transferência de exergia por 

transferência de calor e por trabalho nos limites do volume de controle. 

Uma vez que, no sistema ITES estudado, são ausentes os efeitos eletromagnéticos, 

elétricos, nucleares e de tensão superficial, considerando também desprezíveis as variações 

de energia cinética e potencial, o fluxo exergético do sistema pode ser descrito como sendo 

a soma de duas parcelas, sendo elas, a taxa de exergia física e a química, conforme 
descrito pela Equação 53, segundo Kotas (1995) e Bejan et. al. (1996). 

 

퐸푥̇ = 퐸푥̇ + 퐸푥̇                                                                          (53) 

 

A taxa de exergia física (퐸푥̇ ) pode ser dada por meio da Equação 54, conforme 

Kotas (1995) e Bejan et. al. (1996). 

 

퐸푥̇ = 푚.̇ [(ℎ − ℎ ) − 푇 . (푠 − 푠 )]                                                 (54) 

 

Para líquidos (fluidos incompressíveis) e gases ideais, a taxa de exergia física em 

cada estado será determinada pelas Equações 55 e 56, respectivamente, segundo Kotas 
(1995) e Bejan et. al. (1996). 

 

퐸푥̇ = 푚.̇ 푐 .푇 . − 1 − ln                                                   (55) 
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퐸푥̇ = 푚.̇ 푐 .푇 . − 1 − ln + ∙ 푙푛                              (56) 

 

Na Equação 56 a variável 푘 corresponde à razão entre os calores específicos à 

pressão e volume constantes e o último termo da equação refere-se ao logaritmo natural da 

razão entre as pressões de cada estado e o estado morto. 

A parcela da taxa de exergia total correspondente à taxa de exergia química (퐸푥̇ ) 

será dada por meio da Equação 57, conforme Bejan (2016). 

 

퐸푥̇ = ∑ 휇 − 휇 , ∗ 푁                                                            (57) 

 

Na Equação 57, o termo 푁  corresponde à fração molar da substância 푠 na mistura, 

enquanto os termos 휇  e 휇 ,  representam o potencial químico de cada estado 

correspondente e o potencial químico do estado morto, respectivamente. 

Neste modelo, as parcelas de fluxos de exergia química foram consideradas apenas 

para o cálculo dos fluxos de exergia total da UTA e da torre de resfriamento, já que estes 

dois componentes do sistema envolvem misturas de ar seco mais vapor d’água. Logo, 

segundo Bejan (2016), a taxa de exergia total para a água líquida (퐸푥̇ í ), assim como para 

o ar úmido (퐸푥̇ , ), serão dadas pelas Equações 58 e 59, respectivamente. 

 

퐸푥̇ í = 푚.̇ [(ℎ − ℎ ) − 푇 . (푠 − 푠 ) − 푅 .푇 . 푙푛휙 ]                                  (58) 

 

퐸푥̇ , = 푚̇. 푐 , , −휔. 푐 , . 푇 − 푇 − 푇 . 푙푛 + 푅 . 푇 . (1 +

                               1,608.휔). 푙푛 ( , . )
( , . )

+ 1,608.휔. 푙푛                               (59) 

 

Nas Equações 58 e 59, os termos 푅  e 푅  correspondem às constantes do gás para o 

vapor e para o ar seco.  

Após determinar as taxas de exergia em cada estado do ciclo aplicando as equações 

53 a 59, o cálculo da taxa de destruição de exergia para cada componente do sistema 

poderá ser obtido por meio das equações 60 a 65, que são obtidas por meio do balanço de 

exergia. 

 

퐸푥̇ , = 퐸푥̇ + 퐸푥̇ − 퐸푥̇ + 퐸푥̇                                          (60) 

퐸푥̇ , = 퐸푥̇ − 퐸푥̇ + 푊̇                                                     (61) 
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퐸푥̇ , = 퐸푥̇ − 퐸푥̇                                                                       (62) 

퐸푥̇ , = 퐸푥̇ + 퐸푥̇ − 퐸푥̇ + 퐸푥̇                                        (63) 

퐸푥̇ , = 퐸푥̇ + 퐸푥̇ − 퐸푥̇ + 퐸푥̇                                       (64) 

퐸푥̇ , = 퐸푥̇ − 퐸푥̇ + 퐸푥̇                                                     (65) 

 

Os termos 퐸푥̇ , , 퐸푥̇ , , 퐸푥̇ , , 퐸푥̇ , , 퐸푥̇ ,  e 퐸푥̇ ,  nas 

Equações 60 a 65 correspondem, consecutivamente, às taxas de destruição de exergia na 

UTA, compressor, válvula de expansão, condensador, torre de resfriamento e evaporador, 

todas dadas em 푘푊. Já o último termo da Equação 65 (퐸푥̇ ) é definido como a taxa de 

transferência de exergia devido à transferência de calor no evaporador e pode ser dada pela 

Equação 66. 

 

퐸푥̇ = 푄̇ ∙ 1 −                                                              (66) 

 

A taxa total de destruição de exergia no tanque de armazenamento de gelo 

(퐸푥̇ , ) pode ser expressa por meio da Equação 67, onde 퐸푥̇ ,  e 퐸푥̇ ,  são as 

taxas de destruição de exergia no tanque durante os processos de carga e descarga, 

respectivamente. 

 

퐸푥̇ , = 퐸푥̇ , + 퐸푥̇ ,                                                  (67) 

 

A parcela de exergia destruída durante o carregamento do tanque de armazenamento 

de gelo é proveniente do balanço de exergia descrito na Equação 50 e pode ser obtida 

através da Equação 68. 

 

퐸푥̇ , = , = , ,                                (68) 

onde: 

퐸푥 , = 푄푣푎푧,푐푎푟− 푄푇푎푛푞 . 1 −
푇0

푇푇푎푛푞
                                                   (69) 

 

O termo 퐸푥 ,  nas Equações 68 e 69 corresponde à exergia associada à 

transferência de calor no tanque de armazenamento no processo de carga. Uma vez que, 
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no ciclo de carregamento a temperatura do estado inicial do tanque de armazenamento é 

igual à temperatura de descarga (푇 ) e o seu estado final é gelo à temperatura de 

estocagem (푇 ), o termo 퐸푥 − 퐸푥
,

 da Equação 68, que corresponde à mudança 

de exergia no tanque durante o processo de carga, pode ser obtido da Equação 51, 

chegando-se ao que é demonstrado pela Equação 70. 

 

퐸푥 − 퐸푥
,

= 푚 , . 푢 − 푢 − 푇 . (푠 − 푠 )
,

        

                             = −푄 + 푄 , −푚 , .푇 . 푐 , . 푙푛 , −

                                                    ,

,
+ 푐 , . 푙푛

,
                                                 (70) 

 

Na Equação 70, o primeiro e último termos entre colchetes especificam a mudança de 

entropia específica no tanque de armazenamento (푠 − 푠 ) para a água e o gelo (mudança 

de entropia sensível), enquanto o segundo termo especifica a mudança de entropia 

específica no tanque durante a mudança de fase (mudança de entropia de solidificação), 

sendo 푇 ,  e 퐿 , , a temperatura do ponto de congelamento da água e o calor 

latente de fusão da água, respectivamente. 

A parcela de destruição de exegia no tanque de armazenamento de gelo 

correspondente ao processo de descarga, conforme mencionado na Equação 67, é definida 

pela Equação 71, sendo que 퐸푥̇ ,  indica a taxa de destruição de exergia devido a fusão 

do gelo no tanque e 퐸푥̇ ,  indica a taxa de destruição de exergia resultante da 

transferência de calor entre o tanque de armazenamento e a solução de água mais etileno-

glicol. 

 

퐸푥̇ , = 퐸푥̇ , + 퐸푥̇ ,                                                     (71) 

 

Logo, similarmente ao que foi feito no processo de carregamento do tanque e descrito 

pela Equação 68, o termo 퐸푥̇ ,  da Equação 71 é obtido através da Equação 72. 

 

퐸푥̇ , = , = , ,                               (72) 

 

onde, os índices “푖” e “푓” indicam o estado inicial do gelo à temperatura 푇  e o estado 

final da água à temperatura 푇  para o módulo de armazenamento de gelo. Já os termos 
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퐸푥 ,  e 퐸푥 − 퐸푥
,

 da equação anterior correspondem à exergia associada à 

transferência de calor no tanque de armazenamento no processo de descarga e à mudança 

de exergia no tanque durante o processo de descarga, respectivamente, sendo ambos  

obtidos através das Equações 73 e 74 similarmente ao que foi feito nas Equações 69 e 70. 

 

퐸푥 , = 푄 + 푄 , . 1−                                                           (73) 

 

퐸푥 − 퐸푥
,

= 푚 , . 푢 − 푢 − 푇 . (푠 − 푠 )
,

        

                             = 푄 + 푄 , −푚 , .푇 . 푐 , . 푙푛 , +

                                                    ,

,
+ 푐 , . 푙푛

,
                                                (74) 

 

Segundo Sanaye e Shirazi (2013), o termo 퐸푥̇ , , contido na Equação 71, é 

proveniente do balanço realizado na relação descrita pela Equação 52, que, 

simplificadamente, terá a forma descrita na Equação 75. Nela, o termo 퐸푥̇ − 퐸푥̇  

corresponde à diferença entre as taxas de exergia na entrada e saída da solução de água 

gelada no tanque e o termo 퐸푥̇  , obtido pela relação 76, equivale à taxa de destruição de 

exergia, associada à transferência de calor da solução de água/etileno-glicol. 

 

퐸푥̇ , = 퐸푥̇ − 퐸푥̇ + 퐸푥̇                                                                 (75) 

퐸푥 = 푄  . 1−                                                                                 (76) 

 

Finalmente, a eficiência exergética total de todo o sistema (휂 ) é obtida por meio da 

razão entre as taxas de exergia total que sai e entra no sistema, sendo descrita pela 

Equação 77. 

 

휂 =
̇
̇ = 1 −

̇ ,
̇ , ̇ , ̇ ̇ , ̇ ,

         (77) 

 

Na equação 77, o termo 퐸푥̇ , , é a taxa de destruição de exergia para todo o 

sistema ITES e é dado pela Equação 78. 
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퐸푥̇ , = 퐸푥̇ , + 퐸푥̇ , + 퐸푥̇ ,  + 퐸푥̇ , + 퐸푥̇ , +

                                     퐸푥̇ , + 퐸푥̇ ,                                                       (78) 

 

4.4 Modelos econômico e ambiental do sistema 
 

Os modelos econômico e ambiental do sistema ITES adotam, respectivamente, os 

métodos de obtenção dos custos e o os aspectos ambientais de sistemas CTES descritos 

no iten 2.5 deste trabalho. Em seguida, apresentam-se os passos para a obtenção da 

função taxa de custo total (퐶̇ ), que será uma das funções objetivo a ser otimizada neste 

trabalho.  

Sanaye e Shirazi (2013), em seu estudo de otimização de um sistema de 

armazenamento de gelo com a aplicação da análise multi objetiva, definiram a função taxa 

de custo total (퐶̇ ) como sendo o somatório das taxas de custo de capital e manutenção 

(퐶̇ ), custo operacional (퐶̇ ) e os custos de penalização, devido à emissão de CO2 

(퐶̇ ), conforme descrito pela Equação 79. 

 

퐶̇ = 퐶̇ + 퐶̇ + 퐶̇                                                                             (79) 

 

O termo (퐶̇ ) da Equação 79 está associado aos custos totais de capital e 

manutenção do sistema ITES, logo, os custos de capital de cada componente do sistema 

podem ser definidos conforme as funções de custo relacionadas na Tabela 14, descritas por 
Bejan et. al. (1996), equações 80, 81, 83 e 84; Wall (1991), equação 85; Roosen et. al. 

(2003), equação 82; Selbas et. al. (2006), equação 86; Habeebullah (2007), equação 88; 

Panjeshahi e Ataei (2008), equação 87; apud Sanaye e Shirazi (2013).  
 

Tabela 14 – Funções custo de capital para equipamentos de sistemas ITES. 

COMPONENTE DO SISTEMA FUNÇÃO CUSTO DE CAPITAL 

(I) Unidade tratamento de ar (UTA) 퐶 = 24202 .퐴 ,                       (80) 

(II) Bomba 퐶 = 705,48. 푊̇ , . 1 + ,        (81) 

(III) Tanque de estocagem de gelo 퐶 = 8,67. 10[ ,  ( , . )]       (82) 

(IV) Evaporador 퐶 = 16648,3.퐴 ,                      (83) 

(V) Compressor 퐶 = , . ̇
,

. . 푙푛            (84) 

 Continua. 
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                                                                         Continuação. 
COMPONENTE DO SISTEMA FUNÇÃO CUSTO DE CAPITAL 

(VI) Válvula de expansão 퐶 . . = 114,5. 푚̇                           (85)   

(VII) Condensador 퐶 = (516,621.퐴 ) + 268,45               (86) 

(VIII) Torre de resfriamento              퐶 =  746,749. 푚̇ , .∆푇 , . 푇 , −

            푇 ,  ) , . (0,022.푇 , + 0,39) ,       (87) 

(IX) Chiller de compressão 퐶 = 150,2. 푄̇                              (88) 

Fonte: Sanaye e Shirazi, 2013. 

 

Em seguida, obtêm-se as taxas de custo de capital mais manutenção de cada 

componente (퐶̇ ) através da Equação 89, em que, segundo Sanaye e Shirazi (2013), o 

índice “푘” refere-se a cada componente do sistema. 

 

퐶̇ =  .   .  
.

                                                                                           (89) 

 

Na Equação 89, os termos 퐹푀,푁 e 퐶  correspondem ao fator de manutenção, ao 

número de horas operacionais do sistema e ao custo de aquisição ou investimento de cada 

equipamento, respectivamente. Dentre as variáveis para o cálculo de 퐶̇ , está o fator 

multiplicador FRC (Fator de recuperação de capital), que será calculado através da Equação 

90, conforme Kotas (1995).  

 

퐹푅퐶 = .( )
( )                                                                                                 (90) 

 

Este fator, quando multiplicado pelo investimento total, será igual ao reembolso do 

investimento após um período de vida útil estimado do equipamento (푛). O 퐹푅퐶 dependerá, 

também, de uma taxa de juros (푖). 

Por fim, obtêm-se o termo 퐶̇  aplicando-se a Equação 91, conforme Sanaye e 

Shirazi (2013). 

 

퐶̇ = ∑ 퐶̇ = 퐶̇ + 퐶̇ , + 퐶̇ + 퐶̇ + 퐶̇ + 퐶̇ . . +

                                                   퐶̇ + 퐶̇ + 퐶̇ ,                                                         (91) 
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Em que, 퐶̇  , 퐶̇ ,  , 퐶̇  , 퐶̇  , 퐶̇  , 퐶̇ . . , 퐶̇  , 퐶̇  e 퐶̇ ,  , 

correspondem às taxas de custo de capital mais manutenção da unidade de tratamento de 

ar, bomba do circuito de descarga, tanque de armazenagem, evaporador, compressor, 

válvula de expansão, condensador, torre de resfriamento e bomba da torre de resfriamento, 

nesta ordem. 

Sanaye e Shirazi (2013) definem o segundo termo da Equação 79 (퐶̇ ), na 

estratégia de armazenamento total, como sendo o custo do consumo de energia elétrica do 

compressor, da bomba e ventilador da torre de resfriamento, durante o ciclo de 

carregamento no horário fora de pico, bem como o consumo de energia da bomba de água 

gelada e do ventilador da unidade de tratamento de ar (UTA) no ciclo de descarga, no 

horário de pico, conforme descrito pela Equação 92. 

 

퐶̇ = 푊̇ + 푊̇ , + 푊̇ , .
퐶 ,

3600
   

+ 푊̇ , + 푊̇ , .
퐶 ,

3600
                                                              (92) 

 

Em que: 푊̇ , 푊̇ ,  e 푊̇ ,  correspondem às potências do compressor, da 

bomba e ventilador da torre de resfriamento, respectivamente, assim como 푊̇ ,  e 

푊̇ ,  correspondem às potências da bomba do circuito de descarga e potência do 

ventilador da UTA. Finalmente, 퐶 ,  e 퐶 ,  são os custos da  eletricidade 

durante e fora do horário de pico, respectivamente.  

O terceiro e último termo da Equação 79, que corresponde à taxa de custo devido à 

penalização por emissão de CO2 (퐶̇ ), é dado pela Equação 93, conforme Sanaye e 

Shirazi (2013). 

 

퐶̇ =
.

 .  
                                                                         (93) 

 

Na qual 퐶  corresponde ao custo de penalidade devido à emissão de CO2, o termo 

퐸푚푖푠푠  é a quantidade de CO2 emitida e 푁 corresponde ao período de emissão. O 

resultado da Equação 93 pode ser aplicado na Equação 79 e assim estará definida a função 

taxa de custo total. 

Por fim, a função utilizada para calcular o período de retorno de investimento do 
sistema ITES foi baseada em Humpherys e Kattell (1981); Oskouneyad (2006) apud Sanaye 

e Shirazi (2013) e está descrita conforme a Equação 94. 
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∆퐶  . ( )
.( )

+ ∆퐶 .
( )

= ∆(∑ 퐶 )                                       (94) 

 

Onde, (∆퐶 ) é a diferença entre os custos dos valores recuperados nos sistemas 

ITES e convencionais. O valor recuperado é definido como o valor estimado que um ativo 

terá após sua venda no final de sua vida útil. Portanto, (∆퐶 ) é dado como uma 

porcentagem da diferença entre os custos de investimento de sistemas ITES e sistemas 

convencionais. O lado direito da igualdade na Equação 94 é o custo de investimento 

adicional para a substituição do sistema ITES, em vez do sistema convencional. (∆퐶 ) é a 

poupança no custo operacional anual (diferença entre os custos operacional anual dos 

sistemas convencional e IETS). Enfim, 푖 e 푝 são a taxa de juros e o período de retorno 

(Payback), respectivamente. A Equação 94 é não-linear em termos de “p” e deverá ser 

resolvida pelo método numérico iterativo. 

 

4.5 Parâmetros e correlações utilizadas no dimensionamento do sistema 
 

As correlações e parâmetros utilizados no dimensionamento dos equipamentos do 

sistema estão descritas a seguir nesta ordem: bombas, ventiladores, trocador de calor da 

UTA, condensador e evaporador. 

 

Bombas 

Para que fossem determinados os consumos energéticos das bombas do ciclo de 

carga (bomba da torre de resfriamento) e do ciclo de descarga (bomba de solução de 

água/etileno-glicol), por meio das Equações 45 e 48 descritas, respectivamente nos itens 

4.2.1 e 4.2.2 deste trabalho, primeiramente foram encontradas as vazões mássicas da 

bomba da torre (푚̇ ), já descrita pela Equação 41, no item 4.2.1, e da bomba do ciclo de 

descarga com solução de água/etileno-glicol (푚̇ ), que foi obtida de forma semelhante à 

bomba da torre, sendo descrita pela Equação 95, onde também é dada em 푘푔/푠. 

 

푚̇ =
̇

, ∙( )
                                                                                      (95) 

 

Nesta equação, a carga 푄̇ foi assumida como valor médio 푄̇  para efeito de avaliação 

operacional e 푄̇ ,  para efeito de avaliação dimensional.  

As eficiências isentrópicas foram assumidas iguais a 80%, conforme Sanaye e 

Hekmatian (2016). Os termos correspondentes às quedas de pressão ∆푝 ,  e 
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∆푝 ,  nas Equações 45 e 48 foram obtidos por meio da fórmula de Darcy-Weissbach, 

descrita pela Equação 96, conforme Carvalho (1999). As perdas localizadas foram 

desprezadas.  

 

∆푝 = 푓 ∙ ∙                                                                                              (96) 

 

Na Equação 96, os comprimentos (퐿) em 푚 das tubulações foram estimados 

baseando-se em layouts de instalações de centrais de água gelada. As velocidades (푉), em 

푚 푠⁄  e os diâmetros das tubulações (퐷), em 푚 foram obtidos seguindo os parâmetros de 

seleção da tabela 15 da ABNT NBR 6401 (1980) e a partir das vazões dos circuitos de carga 
e descarga. Já para encontrar o fator de atrito (푓 ) turbulento foi utilizada a relação de 

Colebrook, conforme White (2002) dada pela Equação 97. 

 

푓 = −2 ∙ 푙표푔 ⁄
,

+ ,
. ,                                                                (97) 

 

Na Equação 97, 푅푢 corresponde à rugosidade absoluta dos tubos dada em 푚푚, e o 

termo 푅푒 é o número adimensional de Reynolds. 

 

Ventiladores 

Os consumos energéticos dos ventiladores da torre de resfriamento e da UTA 

descritos por meio das Equações 46 e 49 nos itens 4.2.1 e 4.2.2 deste trabalho, foram 

determinados primeiramente encontrando as respectivas vazões volumétricas de ar. Para a 

torre de resfriamento, a vazão mássica de ar (푚̇ , ) dada em 푘푔 푠⁄ , foi obtida a partir do 

balanço de massa e energia, chegando-se à relação descrita pela Equação 98, em que 

todos os termos já foram definidos, conforme será descrito no item 5.2 deste trabalho. 

 

푚̇ , = ̇ .( )
( ) ( ).

                                                                    (98) 

 

Logo, a vazão volumétrica de ar da torre de resfriamento foi obtida, multiplicando-se 

푚̇ ,  pelo volume específico 푣 do ar, dado em 푚 /푘푔. O mesmo procedimento foi feito 

para a obtenção da vazão volumétrica da UTA, uma vez que, sua vazão mássica já foi 

definida através da Equação 28, no item 4.2 deste trabalho. 
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As eficiências isentrópicas nos ventiladores foram assumidas iguais a 80%, conforme 

Sanaye e Hekmatian (2016). Por fim, os termos correspondentes às quedas de pressão 

∆푝 ,  e ∆푝 ,  nas Equações 46 e 49 foram obtidos através da soma das pressões 

estática (푃푒) e dinâmica (푃푑), dadas em 푘푃푎 conforme o manual técnico da OTAM (2003). 

Para o ventilador da torre de resfriamento, 푃푒 foi considerado desprezível, uma vez que, a 

descarga do ventilador é diretamente para a atmosfera. Já para o ventilador da UTA, a 

parcela 푃푒 foi considerada, pois existe resistência em acessórios na UTA, tais como 

trocador de calor, filtros, reduções, dentre outros. Dessa forma, 푃푒 pode ser obtida por meio 

do cálculo das perdas em cada um desses acessórios da UTA, no entanto, optou-se por 

obter essa parcela diretamente de catálogo de fabricantes, por apresentar condição mais 

próximas da real e pela simplificação dos cálculos. Em ambos os ventiladores, da Torre e 

UTA, a parcela 푃푑 que corresponde à pressão exigida para acelerar o ar da velocidade zero 

para a velocidade de trabalho, foi obtida através da aplicação da Equação 99, conforme 

manual técnico da OTAM (2003). 

 

푃푑 = .
                                                                                                           (99) 

 

Os termos 휌 e 푉 na equação anterior correspondem, respectivamente, à densidade do 

ar dada em 푘푔 푚⁄  e à velocidade dada em 푚/푠. 

 

Trocador de calor da UTA 

Para que fosse possível determinar a área de troca térmica da UTA, conforme descrito 

na Equação 47, primeiramente foi necessário o dimensionamento do coeficiente global de 

transferência de calor, dado pela Equação 43, já referida no item 4.2.1. Esse coeficiente é 

obtido a partir dos coeficientes convectivos interno e externo aos tubos do trocador de calor. 

Logo, foi considerado para a UTA um trocador de calor de aletas onduladas, conforme a 

Figura 27, comumente aplicado em sistemas de ar condicionado. 
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Figura 27 – Representação de um trocador compacto de aletas onduladas. 

 
Fonte: Adaptado de Wang et. al., 2002. 

 

Na Figura 27 os termos: 퐹 , 퐹 , 푃 , 푋 , e 훿  correspondem, respectivamente, ao passo 

da aleta, espaçamento entre aletas, altura da onda, comprimento da ondulação da aleta e 

espessura da aleta, sendo todos estes termos dados em 푚. Já o termo 휃 corresponde ao 

ângulo de corrugação da aleta, dado em graus. Os parâmetros dimensionais ilustrados na 

Figura 27 e demais parâmetros que foram adotados para o dimensionamento do trocador da 
UTA foram obtidos do estudo realizado por Wang et. al. (2002), para obtenção de 

correlações empíricas em trocadores do tipo compacto de aleta ondulada. Estes parâmetros 

estão destacados conforme Tabelas C1 e C2 do Anexo C. 

Para se obter o coeficiente convectivo do lado do ar no trocador de calor da UTA 
foram utilizadas as correlações de fator de Colburn (푗) e fator de atrito (푓), que foram 

descritas por Wang et. al. (2002) para um Reynolds baseado no diâmetro hidráulico da UTA 

(푅푒 ) onde 푅푒 ≥ 1000. Estas correlações estão relacionadas a seguir pelas Equações 

100 a 107.  

 
Fator de Colburn 

 

푗 = 0,0646.푅푒 . .  
,

.
,

. (푡푎푛휃) , .푁 ,                    (100) 

 

푗1 = −0,0545− 0,0538. 푡푎푛휃 − 0,302.푁 , .
,

.
,

.    
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,

. (푡푎푛휃) ,                                                                              (101) 
 

푗2 = −1,29.
, , .

.
, , .

.푁 , , . .    

        
, .  ( , . )

                                                                                    (102) 
 

Fator de atrito 

푓 = 0,228.푅푒 . (푡푎푛휃) . .  .
,

.
,

                         (103) 

 

푓1 = −0,141.
,

. (푡푎푛휃) , .
,

.
, .

.          

           푁 , , .                                                                                          (104) 
 

푓2 = −0,562. ln(푅푒 ) ,
.푁 ,                                                                 (105) 

 

푓3 = 0,302.푅푒 , .
,

                                                                             (106) 

 

푓4 = −0,306 + 3,63. 푡푎푛휃                                                                                (107) 

 

Os termos 퐷 , 퐷 , 퐹 , 푃  e 푃 , todos dados em 푚, que foram relacionados nas 

correlações descritas nas Equações 100 a 107, correspondem, respectivamente, ao 

diâmetro do colarinho, diâmetro hidráulico, espaçamento entre aletas, passo longitudinal dos 

tubos e passo transversal dos tubos. Já os termos 푁  e 휃 são o número de fileiras de tubos 

do trocador de calor e o ângulo de corrugação das aletas, dado em graus. Logo, o Nusselt 

(푁푢 , ) e o coeficiente convectivo (ℎ , ) do lado do ar na UTA, obtido em 
.

 foram 

determinados através das Equações 108 e 109, conforme Kakaç et. al. (2012). 

 

푁푢 , = 푗.푅푒.푃푟 /                                                                                      (108) 

ℎ , = ,  .                                                                                         (109) 

 

Nas Equações 108 e 109, os termos 푃푟 e 푘  correspondem ao adimensional de 

Prandtl e à condutividade térmica do ar, dada em 푊 푚.퐾⁄ . 

O coeficiente convectivo do lado da solução de água/etileno-glicol na UTA (ℎ ,  ) foi 

obtido em 
.

 aplicando a Equação 110, conforme Incropera e DeWitte (2003), em que 푘  
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é a condutividade térmica da solução de etileno-glicol e 퐷  o diâmetro interno dos tubos do 

trocador. 

 

ℎ , = ,  .                                                                                (110) 

 

Na Equação 110, o número adimensional de Nusselt do lado da solução (푁푢 , ) foi 

obtido aplicando a correlação de Dittus-Boelter para fluido aquecendo, descrita pela 

Equação 111, conforme Incropera e DeWitte (2003). 

 

푁푢 , = 0,023.푅푒 ⁄ .푃푟 ,                                                                           (111) 

 

Segundo Incropera e DeWitte (2003), para qualquer trocador de calor, é válida a 

função descrita pela Equação 112, ou seja, NUT é função da efetividade (휀) e da razão entre 

as capacidades térmicas mínima (퐶 ) e máxima (퐶 ), também denotada por razão de 

capacidades (퐶 ).  

 

푁푈푇 = 푓 휀,                                                                                           (112) 

 

Logo, o valor de NUT descrito na Equação 47, do item 4.2.2, foi obtido através da 

relação dada pelas Equações 113 e 114 para trocadores de calor compactos de correntes 

cruzadas, conforme Incropera e DeWitte (2003). 

 

푁푈푇 = − . 푙푛[퐶 . ln(1 − 휀) + 1]                                                                 (113) 

onde: 

휀 = .( , , )
.( , , )

                                                                                       (114) 

 

Na Equação 114, os termos 퐶 , 푇 , , 푇 ,  e , 푇 ,  correspondem, respectivamente, 

à capacidade térmica do fluido quente dada em 푊/퐾, temperaturas do fluido quente na 

entrada, temperatura do fluido quente na saída e temperatura do fluido frio na entrada, 

sendo todas dadas em Kelvin. Finalmente, o fator de atrito do escoamento no interior dos 

tubos na UTA pode ser calculado através da relação já descrita pela Equação 97. Porém, 

segundo catálogo de fabricantes, a perda de carga no interior dos tubos do trocador da UTA 

pode ser desprezada se comparada à perda total do circuito de bombeamento de descarga. 
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Condensador e evaporador 
 

Os coeficientes globais de transferência de calor para o condensador e evaporador 

que são referidos na Equação 43, do item 4.2.1 deste trabalho, também são encontrados a 

partir dos coeficientes convectivos interno e externo aos tubos dos trocadores de calor em 

questão. Logo, foram considerados para o condensador e evaporador trocadores do tipo 

casco e tubo, com passes simples tanto do casco quanto dos tubos, sendo a configuração 

do feixe de tubos com passo quadrado, conforme ilustrado pela Figura 28. 

 
      Figura 28 – a) Seção transversal do trocador de calor casco e tubo; b) representação do passo 

quadrado do trocador; c) representação esquemática do trocador de calor 1-1. 

 
Fonte: Kakaç et. al., 2012. 

 

Na Figura 28, os termos 푑  e 퐶 corresponderão, neste trabalho, a 퐷 , 퐸  

respectivamente, significando o diâmetro externo dos tubos e o espaçamento entre os 

tubos. 푃 , que corresponde ao passo transversal, terá a mesma dimensão do passo 

longitudinal (푃 ), uma vez que os trocadores são de passo quadrado. Todas as dimensões 

descritas anteriormente serão dadas em 푚. Os parâmetros dimensionais ilustrados na 

Figura 28 e demais parâmetros que foram adotados para o dimensionamento dos 
trocadores do condensador e evaporador foram obtidos de Kakaç et. al. (2012) e estão 

destacados conforme Tabelas D1 e D2 do Anexo D. As dimensões do condensador e 

evaporador, destacadas no Anexo D, basearam-se em uma velocidade de escoamento 
interna aos tubos em torno de 1,5 푚/푠 conforme sugerido por Kakaç et. al. (2012), a fim de 

se evitar erosão nos tubos. Em ambos os trocadores de calor, tanto do condensador, quanto 

do evaporador, um dos fluidos sofre mudança de fase, logo, o fator 퐹 de correção do valor 

de ∆푇  que permite a aplicação da Equação 42, descrita no item 4.2.1, será equivalente à 

unidade, ou seja, 퐹 = 1, uma vez que a variação da temperatura de um dos fluidos é 

desprezível. 
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Analisando primeiramente o condensador, o coeficiente convectivo externo aos tubos, 

ou seja, o coeficiente convectivo do refrigerante que escoa no lado do casco do trocador de 

calor (ℎ , ), foi obtido diretamente a partir do banco de dados e funções de 

transferência de calor e escoamento de fluidos do EES. As correlações utilizadas pelo EES 

correspondem ao escoamento em um banco de tubos de um condensador horizontal 

considerando os efeitos de inundação e cisalhamento do vapor. Estas correlações são 

descritas por Kakaç et. al. (2012) no capítulo 8. Para que o EES calcule o valor de ℎ ,  

que é dado em 푊 푚 .퐾⁄ , a função deverá ser alimentada com os parâmetros 푇 , 

푇 , , 퐷  e 푁 ,  que correspondem, respectivamente, à temperatura de condensação, 

temperatura da parede dos tubos, diâmetro externo dos tubos (푚) e ao número de tubos no 

sentido vertical da seção transversal do trocador de calor. O termo 푇 ,  foi obtido pela 

Equação 115, conforme Kakaç et. al. (2012). 

 

푇 , = ∙ , , + , ,                                                      (115) 

 

Na equação anterior os termos 푇 ,  e  푇 ,  são as temperaturas do fluido frio na 

entrada e saída, respectivamente, enquanto os termos 푇 ,  e  푇 ,  são as temperaturas do 

fluido quente na entrada e saída. O EES não fornece correlações para que o fator de atrito 
(푓 ) do lado do casco do condensador seja calculado, no entanto, este fator foi obtido 

utilizando a correlação de McAdams, descrita pela Equação 116, conforme Kakaç et. al. 

(2012), que também foi aplicada para obter o cálculo do fator de atrito no lado do casco do 

evaporador.  

 

푓 = 푒푥푝[0,576− 0,19. 푙푛 (푅푒 ) ]                                                                (116) 

 

Na equação 116, 푅푒  corresponde ao número de Reynolds no lado do casco do 

condensador e pode ser calculado a partir da Equação 117 e 118, conforme Kakaç et. al. 

(2012). 

 

푅푒 = .
                                                                                               (117) 

em que: 

퐺 = ̇
                                                                                                           (118) 
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Nas equações anteriores, os termos 퐺  e 퐴  correspondem respectivamente à 

velocidade de massa no lado do casco obtida em 푘푔 푠.푚⁄  e a área de fluxo transversal no 

casco, dada em 푚 . 

Alfim, para que fosse determinado o coeficiente convectivo interno aos tubos do 

condensador, ou seja, o coeficiente convectivo da água de condensação (ℎ , ), foi 

aplicada a Equação 110, de forma semelhante ao que foi feito para determinar o ℎ , , 
porém o termo Nusselt para a água de condensação (푁푢 , ) foi obtido aplicando as 

correlações de Gnielinsk’s para escoamento turbulento, conforme descrito pelas Equações 
119 e 120,  de acordo com Kakaç et. al. (2012).  

 

푁푢 , = ( ⁄ ).( ).
, .( )⁄ ⁄ .( ⁄ )

                                                       (119) 

 
 onde fator de atrito (푓 ) será:  

 

푓 = [1,58. 푙푛(푅푒) − 3,28]                                                                             (120) 

 

Analisando agora o evaporador, o coeficiente convectivo interno aos tubos, ou seja, o 

coeficiente convectivo do fluido que muda de fase no trocador de calor (ℎ , ), foi obtido 

através do banco de dados e funções de transferência de calor e escoamento de fluidos do 

EES. As correlações utilizadas pelo EES são descritas por Shah (2006) e correspondem ao 

escoamento interno em tubos circulares horizontais de um fluido evaporando, o qual o 

coeficiente médio de transferência de calor é obtido a partir da integração dos valores de 

coeficientes locais, onde o fluido entra com um título 푥  e sai com um título 푥 . Para que 

o EES calcule o valor de ℎ , , que é dado em 푊 푚 .퐾⁄ , a função deverá ser alimentada 

com os parâmetros: 푇 , 퐺 , 퐷 , 푥 , 푥  e 푞" que correspondem,consecutivamente, à 

temperatura de saturação (Kelvin), velocidade de massa interna aos tubos (푘푔 푠.푚 )⁄ , 

diâmetro interno dos tubos (푚), títulos referentes à entrada e saída do evaporador e ao fluxo 

de calor da superfície dos tubos, dado em 푊 푚⁄ . O termo 푞" foi determinado pela 

correlação de Jens e Lottes descrita pela Equação 121, conforme Kakaç et. al. (2012).  

 

푞" = 3,91 . 10 . 푒푥푝 , . . (푇 , − 푇 )                                                      (121) 

 

Na Equação 121 o termo 푇 , , foi calculado através da Equação 115. 
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Por último, o parâmetro de entrada 퐺 , foi obtido de forma semelhante à Equação 

118, porém o denominador da equação será agora a área interna do tubo 퐴 ,  dada em 

푚 . 

O cálculo do coeficiente convectivo no lado externo aos tubos do evaporador 

(ℎ , ), ou seja, o lado onde circula a solução de água/etileno-glicol, foi obtido de forma 

semelhante à Equação 109, no entanto, agora, aplicando as propriedades da solução de 

água/etileno-glicol na passagem pelo evaporador. Logo, o termo Nusselt no lado externo 

aos tubos (푁푢 , ) foi obtido aplicando a correlação de McAdams descrita pela Equação 

122, conforme Kakaç et. al. (2012).  

 

푁푢 , = 0,36. (푅푒 ) , . . ⁄
.

,
                                            (122) 

 

Na equação 122, os limites 2푥10 ≤ 푅푒 ≤ 1푥10  devem ser obedecidos e os 

termos 휇 e 휇  correspondem à viscosidade dinâmica do fluido na temperatura média 

dentro do evaporador e à viscosidade do fluido na temperatura da parede do tubo, ambas 

dadas em 푃푎. 푠. 

Finalmente, em relação ao cálculo do fator de atrito no lado do casco do evaporador, 

conforme já foi dito, este pode ser calculado por meio da correlação de McAdams, já 

descrita anteriormente pela Equação 116. Para o cálculo do fator de atrito interno aos tubos 

do evaporador foi aplicada a função do EES, baseada na correlação de Muller-Steinhagen e 
Heck, descrita por Ould Didi et. al. (2002) para obtenção do gradiente de pressão de um 

fluido bifásico escoando internamente aos tubos do trocador. 
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5 METODOLOGIA APLICADA 
                                                                                                                                                                                  

Este capítulo tem a finalidade de descrever os procedimentos, parâmetros e condições 

adotadas para o modelo teórico do sistema de termoacumulação, assim como descrever o 

método de otimização multi objetivo para a obtenção do ponto ótimo que atenda 

simultaneamente as finalidades divergentes: maximização da eficiência exergética e 

minimização do custo total de investimento. 

 

5.1 Parâmetros operacionais e condições de projeto 
 

Conforme foi definido, a estratégia de armazenamento adotada no modelo foi o 

armazenamento completo. Em seguida, foi obtido o perfil de distribuição de cargas térmicas. 

Através do perfil de distribuição de cargas térmicas e conforme descrito no item 4.2, obteve-

se o valor de 푄  para um dia típico de trabalho, somando-se as cargas térmicas no período 

de descarga e também o valor de 푄̇ ,  para o horário crítico. Um FCS de 0,7 foi adotado 

para obtenção das parcelas de calores sensível (푄̇ ) e latente (푄̇ ), conforme McQuiston 

et. al. (2005). Foi identificado, também, o período operacional do sistema que consiste nas 

horas de operação do ciclo de carga (푡 ), em que os “chillers” trabalham para gerar a 

reserva de gelo no tanque de armazenamento, mais as horas de operação do ciclo de 
descarga (푡 ), em que os “chillers” são desligados e o gelo estocado no tanque irá suprir a 

demanda de carga de resfriamento do ambiente climatizado. 

Determinados os tempos operacionais, foram obtidas as condições operativas 

desejadas para o ambiente interno a ser climatizado, onde a temperatura de conforto (푇 ) e 

a umidade relativa da sala (휙 ) devem seguir a faixa de conforto estipulada na seção 5 da 

ABNT NBR 16401-2 (2008) e a pressão interna (푃 ), foi obtida conforme a altitude da 

localidade. Já as temperatura (푇 ) e umidade relativa (휙 ) do ambiente externo foram 

obtidas baseadas no Banco de Dados Meteorológicos para Ensino e Pesquisa (BDMEP) do 

Instituto Nacional de Meteorologia (INMET) onde foram coletados os registros médios 

mensais de temperatura e umidade relativa para o ano de 2016, para a cidade de Brasília. A 

pressão externa (푃 ) foi obtida consoante a altitude local. Os subscritos numéricos das 

propriedades aqui mencionadas se referem aos estados indicados na Figura 26 deste 

trabalho. 

Os fluidos refrigerantes operacionais, primário e secundário, adotados no sistema 

ITES foram o R-134a e a solução de água/etileno-Glicol respectivamente. Esses fluidos 

foram escolhidos por serem refrigerantes mais utilizados em sistemas de expansão indireta, 

conforme ASHRAE (2008b) e seguem os requisitos mínimos de eficiência definidos pela 
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ASHRAE Standard 90.1 ─ Padrões energéticos para edificações (ASHRAE, 2001). A 

resistência térmica total do módulo de armazenamento (푅 ) considerada foi de 1980 

푚 퐾/푘푊, conforme Rosen et al. (2000). 

Parâmetros típicos de operação de sistemas ITES e suas faixas de variação 

(restrições) são listados por Sanaye e Shirazi (2013), conforme a Tabela 15. Estes 

parâmetros referem-se ao diagrama representado pela Figura 26 e foram utilizados para a 

obtenção de estados termodinâmicos que estão descritos no item seguinte deste trabalho. 

 
Tabela 15 – Parâmetros de projeto ITES e seus intervalos de variação típicos. 

Tabela de parâmetros típicos operacionais de sistema ITES e seus intervalo de 
variações, bem como as restrições utilizadas para a otimização do sistema. 

RAZÃO RESTRIÇÃO 
Dados típicos para sistema de refrigeração                            3 < 푇 < 5 
Dados típicos para sistema de refrigeração 11 < 푇 < 13 
Dados típicos para sistema de refrigeração −10 < 푇 < 0 
Temperatura mínima e máxima de saturação do 
refrigerante no evaporador para uma ampla 
gama de aplicações 

 
−30 < 푇 < 0 

Temperatura mínima e máxima de saturação do 
refrigerante no condensador para uma ampla 
gama de aplicações 

  
푇 , + 5 < 푇 < 60 

Para ocorrer a transferência de calor entre o 
evaporador e o tanque de armazenamento 

푇 < 푇   

Para evitar o fenômeno de formação de gelo da 
solução de água / etileno-glicol no ciclo de 
descarga 

 
                          푇 , < 푇   

Fonte: Adaptado de Sanaye e Shirazi, 2013. 

 

Para a formulação inicial do modelo (validação) foram utilizados os parâmetros ótimos 

encontrados no estudo realizado por Sanaye e Shirazi (2013). Estes parâmetros estão 

relacionados na Tabela 16. 

 
Tabela 16 – Parâmetros de projeto ITES ótimos obtidos. 

Tabela de parâmetros ótimos obtidos por Sanaye e Shirazi (2013), considerando as 
funções objetivo de maximização da eficiência exergética (função objetivo I) e 

minimização do custo total (função objetivo II) 
Parâmetros ótimos Função objetivo I Função objetivo II Multiobjetiva 

푇   [°퐶] 3,54 4,88 4,31 
푇   [°퐶] 12,69 11,24 11,73 

푇   [°퐶] -3,87 -1,24 -1,56 
푇   [°퐶] -5,22 -3,46 -4,12 
푇   [°퐶] 36,54 39,06 37,84 

Fonte: Adaptado de Sanaye e Shirazi, 2013. 
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5.2 Determinação das propriedades termofísicas 
 

Após a identificação dos parâmetros operacionais e das condições ambientes, o 

próximo passo foi obter as propriedades de cada estado, referentes ao ciclo termodinâmico 

correspondente ao sistema SAGFI, representado pela Figura 26, do item 4.2 deste trabalho. 

Depois de definidas as propriedades temperatura, pressão e umidade relativa para os 

ambientes, externo e interno, representados pelos estados 12 e 15 da Figura 26, 

respectivamente, as demais propriedades como entalpia, entropia, umidade absoluta, 

temperatura de bulbo úmido, calor específico, dentre outras, foram obtidas por meio das 

funções e banco de dados contidos na biblioteca do EES.  

Para o estado 1, que corresponde à saída do misturador e entrada na UTA, foi 

adotado uma taxa de renovação com ar externo de 15%, consequentemente, uma taxa de 

retorno do ambiente interno de 85%. Essa taxa de ar externo foi definida baseada na seção 

2.2.3.3 da ABNT NBR 16401-3 (2008), em que a ASHRAE 62.1 (2004) estipula a vazão 

mínima de ar exterior de qualidade a ser suprida pelo sistema conforme o tipo de ambiente. 

Então, considerando que o processo de mistura é adiabático, conforme citado no item 2.1 

deste trabalho, através dos balanços de massa e energia da mistura das correntes de ar 

chega-se à Equação 123, descrita por Çengel e Boles (2011), que foi usada para determinar 

a entalpia (ℎ ) e a umidade absoluta (휔 ) para o estado 1. Logo, as demais propriedades 

foram encontradas, facilmente, através do EES.  

 
̇
̇

=  
 

=  
 

                                                                                   (123) 

 

No que se refere ao estado 2, a temperatura de insuflamento do ar no ambiente 

climatizado (푇 ) é obtida baseada na temperatura desejada ao ambiente climatizado (푇 ) e 

na difusão (퐷) do ar. Segundo Matos (2011), o ar lançado pelas bocas de insuflamento à 

temperatura 푇  deve misturar-se o mais rapidamente com o ar do ambiente, de forma que, 

ao atingir as pessoas, ele já esteja à temperatura desejada 푇 , logo 푇  foi obtida segundo 

as relações dadas pelas Equações 124 e 125. 

 

퐷 = 푇 − 푇 ,   푉푒푟ã표 (푇 > 푇 )                                                               (124) 

퐷 = 푇 − 푇 ,   퐼푛푣푒푟푛표 (푇 < 푇 )                                                            (125) 

 
Sendo que, também conforme ASHRAE apud Matos (2011), a difusão deve obedecer aos 

intervalos 퐷 = 6,7 푎 11,1°퐶 (푣푒푟ã표) e 퐷 = 8,3 푎 19,5°퐶 (푖푛푣푒푟푛표). Então, adotou-se 퐷 = 8, 
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em que, para a condição de verão, obteve-se uma temperatura de insuflamento 푇  igual a 

13°C. Sendo a pressão (푃 ) aproximadamente a pressão atmosférica local, as demais 

propriedades do estado 2 foram obtidas das funções e bancos de dados do EES. 

Para o estado 3 foram adotados, a temperatura 푇  ótima da função multi objetivo, 

conforme foi relacionada na Tabela 16, e o valor da concentração da solução de 
água/etileno-glicol (퐶 / ) como parâmetros de entrada no EES para a obtenção das 

demais propriedades. O valor de 퐶 /  foi obtido com base na menor temperatura de 

evaporação, que é de -30°C, conforme Tabela 15, já que no SAGFI, a solução de etileno-

glicol que circula entre o evaporador e o tanque de gelo no ciclo de carga é a mesma que 

circula entre a UTA e o tanque de gelo no ciclo de descarga. Sendo assim, a menor 

concentração de etileno-glicol na água que garanta um ponto de congelamento menor que 

푇 = −30°퐶 quando a solução passar pelo evaporador durante o período de carga será 

de 46%. 

A temperatura 푇  do estado 4 também foi obtida de forma similar ao estado 3, 

adotando o valor ótimo encontrado por Sanaye e Shirazi (2013) em seu estudo, conforme 

Tabela 16. Já a pressão 푃  foi obtida com base na perda de carga calculada para a bomba 

do circuito de descarga, sendo assim, as demais propriedades do estado 4 foram obtidas 

através do EES. 

O estado 5 corresponde à saída da válvula de expansão e entrada do evaporador. 

Uma vez que o processo na válvula é considerado isentálpico, logo ℎ = ℎ . Considerando-

se também um processo isobárico no evaporador, obtemos então que 푃 = 푃  e as demais 

propriedades foram obtidas do EES. 

Conforme premissa VI do item 4.1 deste trabalho, têm-se os valores dos títulos 푥  e  

푥  para os estados 6 e 8, respectivamente. Adotando o mesmo critério utilizado para os 

estados 3 e 4, as temperaturas 푇  e 푇  foram obtidas conforme a Tabela 16 e, assim, as 

demais propriedades encontradas por meio do EES. 

Para o estado 7, adotando-se para o condensador um processo de rejeição de calor a 

pressão constante, tem-se que 푃 = 푃 . Já a entalpia ℎ  foi obtida considerando um 

processo de compressão com uma eficiência isentrópica de aproximadamente 0,8. Esta 

eficiência de compressão foi adotada baseando-se em Kotas (1995). 

Os estados 9 e 10 correspondem à entrada e à saída da água na torre de 

resfriamento. As temperaturas 푇  e 푇  são baseadas no padrão ASHRAE/IESNA 90.1-1999 

(WANG, 2000). A pressão 푃  foi obtida com base na perda de carga calculada para a bomba 

do circuito de carga. Desconsiderando-se a altura de sucção da bomba do circuito de carga, 

푃  será igual à pressão atmosférica local. Para o estado 11, que corresponde à entrada da 

água de resfriamento no condensador, a pressão 푃  também foi obtida da perda de carga 
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calculada para a bomba do circuito de carga, e sua temperatura 푇  será igual à temperatura 

푇  referente à saída da torre de resfriamento, sendo as demais propriedades para os três 

estados anteriores obtidas através do EES.  

Por fim, os estados 13 e 14 correspondem à entrada e saída do ar na torre de 

resfriamento, respectivamente. Uma diferença de 10°C entre 푇  e 푇  foi adotada 

baseando-se no padrão ASHRAE/IESNA 90.1-1999, sendo 푇  igual à temperatura do 

ambiente externo. As umidades relativas 휙  e 휙  corresponderão às umidades relativas do 

ar à entrada da torre na condição ambiente e na condição de saturação na saída da torre, 

nesta ordem. Dessa forma as demais propriedades foram obtidas através do EES e, assim, 

todas as propriedades dos estados correspondentes ao ciclo de carga e descarga foram 

determinadas. 

 

5.3 Parâmetros para a análise econômica e ambiental 
 

Já foi visto que a função taxa de custo total (퐶̇ ) descrita pela Equação 79, do item 

4.4 deste trabalho, é determinada pela soma de três parcelas sendo elas: o custo de capital 

e manutenção (퐶̇ ), custo operacional (퐶̇ ) e o custo de penalização devido à 

emissão de CO2 (퐶̇ ). 

A primeira parcela (퐶̇ ), que é obtida por meio do somatório dos custos 

individuais de investimento e manutenção de cada equipamento do sistema, dependerá de 

quatro parâmetros, sendo eles: o custo de aquisição de cada equipamento do sistema (퐶 ), 

o fator de recuperação de capital (퐹푅퐶), o fator de manutenção (퐹푀) e do número de horas 

de trabalho dos equipamentos do sistema (푁). O parâmetro 퐶  foi obtido aplicando as 

funções de custo de capital descritas na Tabela 14 do item 4.4 deste trabalho. Em seguida o 

parâmetro 퐹푅퐶 foi encontrado aplicando a Equação 90, também descrita no item 4.4, sendo 

que para calculá-lo foi considerada a taxa de juros básica anual de 13,75%, referente ao 

Relatório da Administração do BCB (Banco Central do Brasil) para o ano de 2016 e um 

tempo de vida útil do sistema entre 15 e 20 anos, conforme Dinçer e Rosen (2011). O 

parâmetro 퐹푀 foi mantido 1,06 conforme Sanaye e Shirazi (2013). Então, o parâmetro 푁 foi 

obtido baseado no tempo operacional anual do sistema. Para os equipamentos do ciclo de 

carga foi estabelecido para 푁 um valor de 1920 horas, e para os equipamentos do ciclo de 

descarga um total de 3360 horas conforme a estratégia adotada e o tipo de 

estabelecimento. 

Para calcular a segunda parcela da função taxa de custo total (퐶̇ ) conforme a 

Equação 92, apresentada no item 4.4 deste trabalho, é necessário obter os termos 

퐶 ,  e 퐶 , , correspondentes aos custos da eletricidade durante e fora do 
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horário de pico, respectivamente. Estes termos foram obtidos das tabelas de estrutura 

tarifária da CEB, na modalidade determinada pela classificação do grupo tarifário “A4 Poder 

Público”, conforme tabela A1, do Anexo A. 

Finalmente, para obter a última parcela da função taxa de custo total (퐶̇ ), conforme 

a Equação 93, apresentada no item 4.4, dois parâmetros fundamentais foram obtidos: o 

fator de emissão de CO2 (푓 ) e o custo de penalidade devido à emissão de CO2 (퐶 ). O 

parâmetro 푓  correspondente ao Sistema Interligado Nacional (SIN) foi obtido do portal do 

Ministério da Ciência e Tecnologia, onde estão tabelados os valores entre os períodos de 

2006 a 2016, conforme a Tabela B1, do Anexo B. Para este trabalho foi adotado o valor 
médio do período citado, sendo ele correspondente a 0,065 푘푔(퐶푂 )/푘푊ℎ. Já o parâmetro 

퐶 , é sugerido por Sanaye e Shirazi (2013) como sendo de US$ 90 por tonelada de CO2 

emitido, seguindo a caracterização IPCC (2007). No entanto, segundo matéria publicada no 

site “Observatório do Clima” em 2017, essa “precificação” do CO2, dada a sua complexidade 

de implementação, dificilmente terá lugar no Brasil antes de 2020. Na matéria publicada, 

apoiando-se em mercados já existentes no mundo, analistas estimam que o preço de 

equilíbrio na situação atual seria de US$ 30 por tonelada de CO2, logo, este foi o valor 

adotado para o estudo de caso deste trabalho, pensando em uma estimativa de 

implementação deste mercado no Brasil até 2020.  

 

5.4 Otimização e definição do ponto ótimo 
 

Para que fossem realizadas as otimizações das funções objetivo, maximização da 

eficiência exergética e minimização do custo total, seis variáveis (parâmetros de projeto) 

foram selecionadas, sendo elas: 푇 , 푇 , 푇 , 푇 , ∆푇  e ∆푇 . Os quatro primeiros 

parâmetros, bem como os intervalos os quais deverão obedecer, estão listados na Tabela 

15, do item 5.1 deste trabalho. Os termos ∆푇  e ∆푇  foram criados a fim de evitar conflito 

entre a temperatura de evaporação do fluido refrigerante, temperatura da solução de 

água/etileno-glicol na saída do evaporador e temperatura do tanque de gelo, 

respectivamente. Logo, a temperatura de evaporação do fluido refrigerante (푇 ) será 

sempre menor do que a temperatura da solução de água/etileno-glicol na saída do 

evaporador (푇 ), sendo esta última menor do que a temperatura do tanque (푇 ). Assim, 

as relações descritas pelas Equações 126 e 127 foram formuladas e os termos ∆푇  e 

∆푇  puderam ser determinados. 

 

∆푇 = 푇 − 푇                                                                                             (126) 
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∆푇 . = 푇 − 푇                                                                                              (127) 

 

Nas duas equações anteriores, os termos 푇  e 푇  também deverão obedecer os 

limites de variação estabelecidos na Tabela 15. 

Após definidos os parâmetros para a otimização e suas condições de contorno, a 

função eficiência exergética que é dada pela Equação 77, descrita no item 4.3 deste 

trabalho, foi maximizada e, em seguida, a função taxa de custo total, descrita pela Equação 

79, no item 4.4, foi minimizada. Os processos de maximização e minimização foram 

realizados utilizando-se a plataforma EES, em que o método empregado para a obtenção 
dos objetivos foi o “Nelder-Mead Simplex”, que foi brevemente descrito no item 2.9.2 deste 

trabalho. No APÊNDICE B está representado o fluxograma do algoritmo de processamento. 

Os processamentos das funções foram executados com um número máximo de 5000 

cálculos e uma tolerância de convergência relativa de 1x10-10. Outro método de otimização 

como o método dos Algoritmos Genéticos, foi simulado. No entanto, a opção pelo emprego 
do método de Nelder-Mead para obtenção dos resultados deste trabalho foi devido ao fato 

das funções objetivo serem não-lineares e do método não exigir que as funções sejam 

diferenciáveis, permitindo assim um menor tempo de processamento das funções objetivo. A 

despeito disso, os dois métodos foram testados antes da escolha, obtendo convergência 

satisfatória das funções, com diferença de resultados entre métodos menor que 2%. 

Os resultados obtidos das iterações realizadas no processamento das funções 

eficiência exergética e taxa de custo total foram selecionados e exportados para a 
plataforma do “Excel”, a fim de gerar um diagrama de Pareto, onde foi possível visualizar o 

conflito entre as funções objetivo.   

Segundo Sanaye e Shirazi (2013), todos os pontos do diagrama de Pareto são 

igualmente aceitáveis como solução para o problema da otimização multi objetiva, 

entretanto, dentre o conjunto de pontos, uma solução ótima deve ser escolhida no final. 

Também conforme foi dito por Sanaye e Shirazi (2013), a seleção do ponto ótimo final 

depende da importância de cada função objetivo para o tomador de decisão. Neste trabalho, 

a importância ou o peso de cada função objetiva foi considerado o mesmo, ou seja, 50% 

para cada uma. 

Finalmente, ao mesmo conjunto de soluções exportadas para o Excel para a 
construção do diagrama de Pareto, foram aplicadas as metodologias LINMAP e TOPSIS 

para a obtenção do ponto ótimo, sendo as duas metodologias já descritas no item 2.6.3 

deste trabalho. 

Após a definição do ponto ótimo operacional do sistema ITES, os parâmetros de 

projeto 푇 , 푇 , 푇 , 푇 , ∆푇  e ∆푇  foram obtidos do resultado da simulação. Em 
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seguida, estes parâmetros foram utilizados no mesmo modelo matemático, porém excluído 

o reservatório de gelo para simular o sistema operando de forma convencional. No entanto, 
para a simulação correta, a temperatura de evaporação no “chiller” foi então aumentada, 

uma vez que o resfriamento da solução de água/etileno-glicol será feito, agora, diretamente 
pelo “chiller” e não mais pelo tanque de gelo, sendo a temperatura de condensação também 

ajustada, já que o sistema convencional opera durante o dia com maior média de 

temperatura. Outro fator importante é que, segundo Sanaye e Shirazi (2013), os sistemas 

convencionais apresentam uma capacidade de mudança de carga em relação à carga 

nominal de apenas 25%. Isto conduz a uma oferta de energia térmica em determinados 

horários durante o período de descarga superior à demanda, levando a um maior consumo 

energético. Logo, a carga térmica simulada no sistema convencional também foi ajustada 

para 25%. Feitas as simulações dos dois sistemas, os custos foram comparados e o 

payback para a implementação do sistema de termoacumulação de gelo pode ser calculado. 
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6 RESULTADOS E DISCUSSÕES 
 

Neste tópico estão apresentados e discutidos os resultados obtidos para a validação 

do modelo matemático, o estudo de caso onde o modelo foi aplicado e, posteriormente, os 

resultados obtidos da otimização do sistema ITES.  

 

6.1 Validação do modelo 
 

Para validar o modelo implementado neste trabalho, obedecendo à proposta “Four E 

analysis”, foram obtidos os parâmetros: coeficiente de performance (퐶푂푃), eficiência 

exergética (휂 ), custo total anual do sistema (퐶 , ), emissão anual de CO2 (퐸푚푖푠푠 ) 

e o período de retorno do investimento (푝). Os parâmetros mencionados foram comparados 

com os valores correspondentes encontrados no estudo de caso de referência, que foi 

descrito por Sanaye e Shirazi (2013). 

No estudo realizado por Sanaye e Shirazi (2013), foi fornecido o perfil de distribuição 

de cargas térmicas para um prédio comercial localizado em Ahwaz no Sul do Irã e 

corresponde ao que está demonstrado pela Figura 25, do item 4.2 deste trabalho. Além 

disso, o fluido refrigerante usado no ciclo de refrigeração por compressão de vapor foi o R-

134a. A temperatura de conforto, a umidade relativa e a pressão do ambiente condicionado 

informados pelo autor foram 21°퐶, 55% e 1 푎푡푚, respectivamente. Para o ambiente externo, 

foi fornecida a curva de distribuição das máximas temperaturas durante um ano, conforme 

demonstrado na Figura 29, de onde foi extraída a média destas temperaturas, que 

corresponde a 35°퐶. No entanto, não foi informada a umidade relativa média do ambiente 

externo, logo, adotou-se a umidade relativa externa como sendo 50%, baseado na fonte 
SWERA (Solar And Wind Energy Resourse Assessement).  

 
Figura 29 – Variação dos valores máximos de temperatura ambiente em um ano em Ahwas. 

 
Fonte: Sanaye e Shirazi, 2013. 
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A resistência térmica total do módulo de armazenamento, considerada pelo autor, foi 

de 1980 푚 퐾/푘푊, para uma distribuição uniforme da temperatura no tanque, conforme 

Rosen et. al. (2000). Segundo Sanaye e Shirazi (2013), o custo da eletricidade durante as 

horas de ponta (período diurno entre 7 e 19 horas) é de 0,09 푈푆$/푘푊ℎ e durante as horas 

fora da ponta (período noturno entre 24 e 7 horas) é de 0,06 푈푆$/푘푊ℎ.  

Para determinar o fator de recuperação de capital e, consequentemente, a taxa de 

custo de investimento e manutenção, foram considerados no estudo de caso de referência 

uma taxa de juros anual de 14%, um tempo de vida aproximado do sistema de 15 anos e um 

fator de manutenção de 1,06, conforme Sanaye e Shirazi (2013). A diferença entre os 

valores recuperados nos sistemas ITES e convencional (∆퐶 ) foi dada como 10% da 

diferença entre os custos de investimento do sistema ITES e convencional, de acordo com o 

autor. O número de horas operacionais anuais para os ciclos de carga e descarga 

correspondem, também segundo o autor, em 2100 horas e 3600 horas, respectivamente. 

Ainda, baseado nas informações e dados fornecidos no trabalho de referência, 
descritos anteriormente, o modelo foi alimentado com os valores de “set point” ótimos 

(푇 ,푇 ,푇 ,푇  e 푇 ) encontrados na análise multiobjetiva realizada por Sanaye e 

Shirazi (2013). Estes valores estão relatados na Tabela 16.  

A Tabela 17 mostra a comparação entre os parâmetros para validação do modelo 

mencionados anteriormente e seus valores correspondentes relatados na referência 

(Sanaye e Shirazi, 2013), bem como os valores obtidos do modelo matemático desenvolvido 

neste trabalho. 
 

Tabela 17 – Parâmetros avaliados para validação do modelo matemático. 
Resultados comparativos dos parâmetros para validação entre 

o modelo obtido pela referência (Sanaye e Shirazi, 2013) e o 
modelo desenvolvido neste trabalho 

Parâmetros Modelo de 
referência 

Modelo 
desenvolvido 

퐶푂푃 Não fornecido 4,064 
휂   37,77 % 38,02 % 

퐶 ,  1,418 MUS$/ano 1,065 MUS$/ano 
푝 (푃푎푦푏푎푐푘) 3,39 anos 4,04 anos 
퐸푚푖푠푠  1,88 x 106 kg 2,69 x 106 kg 

Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 
 

O valor do 퐶푂푃 do modelo de referência não foi informado, já o 퐶푂푃 obtido para o 

modelo desenvolvido foi igual a 4,064. No entanto, uma forma de avaliar a consistência e 

validade do valor encontrado é compará-lo com o coeficiente de performance de Carnot 

(퐶푂푃 ), o qual foi equivalente à 6,408, baseado nos mesmos dados fornecidos e 

relatados anteriormente. Assim, conclui-se que o valor encontrado no modelo desenvolvido 

é coerente, já que foi inferior ao COP de Carnot. 
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A eficiência exergética encontrada, fundamentada nos “set points” ótimos relatados na 

Tabela 16 foi de 38,02%, enquanto o valor obtido no modelo de referência (Sanaye e 

Shirazi, 2013) foi de 37,77%, ou seja, uma diferença de 0,66%, o que corresponde a uma 

diferença percentual muito reduzida.     

 O custo total anual (퐶 , ) do sistema ITES obtido no modelo de referência foi 

equivalente a 1,418 MUS$/ano, enquanto o valor encontrado no modelo desenvolvido foi de 

1,065 MUS$/ano para a mesma taxa de juros do ano de 2013. Uma vez que quanto maior a 

eficiência exergética que se deseja alcançar, maior será o custo de investimento do sistema, 

era esperado então que o valor do custo total anual para o modelo desenvolvido fosse 

ligeiramente superior, já que este teve um valor de eficiência exergética superior de 38,02%. 

Uma possível justificativa para que o custo total anual obtido no modelo desenvolvido tenha 

sido inferior se deve ao fato de que as correlações utilizadas para a obtenção dos 

coeficientes de transferência de calor convectivos dos trocadores tenham sido diferentes 

das correlações implementadas no modelo de referência, visto que o autor não informou 

quais foram as correlações utilizadas e nem os parâmetros dimensionais dos trocadores 

para a aplicação das correlações.  

Sabe-se que essas correlações são fundamentais para a obtenção da área de troca 

térmica dos trocadores e a conseqüência disto é a influência direta no custo de capital 

destes equipamentos, uma vez que as funções de custo dos mesmos são dependentes das 

áreas de troca térmica, conforme demonstrado na Tabela 14. O período de retorno de 

investimento do sistema ITES obtido no modelo de referência foi de 3,39 anos, enquanto no 

modelo desenvolvido neste trabalho o valor encontrado foi de 4,04 anos. Esta diferença 

pode ser justificada pelo maior consumo de potência dos equipamentos encontrados no 

modelo desenvolvido, já que as potências dos equipamentos do modelo de referência não 

foram informadas, tão pouco os valores de eficiências adotados para o dimensionamento 

dos mesmos. Logo, sabe-se que um maior consumo de potência implica em maiores custos 

operacionais, o que irá impactar em um aumento no período de retorno, ou seja, no 
“payback”.  

Por fim, o valor da emissão de CO2 anual (퐸푚푖푠푠 ) obtido no modelo de referência 

foi de 1,88 x 106 푘푔 enquanto para o modelo desenvolvido foi de 2,69 x 106 푘푔. Esperava-se 

que o valor da emissão de CO2 anual para o modelo desenvolvido fosse mais próximo ou 

inferior ao modelo de referência, já que este apresenta uma eficiência exergética 

ligeiramente superior. No entanto, sendo a emissão de CO2 anual dada pelo produto do fator 

de emissão de CO2 pelo consumo de energia elétrica anual, conforme foi descrito pela 

Equação 9, do item 2.5.4 deste trabalho, e baseado no valor do consumo anual de energia 

elétrica obtido no modelo de Sanaye e Shirazi (2013), que foi equivalente a 4,54 x 106 

푘푊ℎ/푎푛표, verifica-se que pode haver uma divergência do valor do fator de emissão de CO2 
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fornecida pelo setor energético do Irã (0,968 푘푔 푘푊ℎ⁄ ), ou até mesmo no próprio valor  de 

consumo de energia encontrado no modelo de referência. Ainda assim, a ordem de 

grandeza dos resultados obtidos no modelo desenvolvido e no modelo de referência 

demonstram coerência entre eles, ou seja, ambos estão elevados à sexta potência.  

Diante dos esclarecimentos anteriores, pode-se concluir que o modelo desenvolvido 

apresenta um grau de confiabilidade aceitável. 

 

6.2 Estudo de caso 
 

A modelagem do sistema ITES desenvolvido neste trabalho, assim como a técnica de 

otimização, foram aplicadas ao edifício sede da Procuradoria Geral da República (PGR), 

que está localizado na cidade de Brasília-DF, região centro-oeste do Brasil. 

 

Figura 30 – Foto aérea do edifício sede da PGR em Brasília-DF. 

 
Fonte: Google maps, 2017. 

 

Segundo Barbosa (2013), a unidade da PGR é constituída por um conjunto de seis 

blocos, totalizando 70 mil m2 de área, abrigando escritórios, auditórios, restaurante, serviços 

de apoio, áreas técnicas e estacionamentos. 

A Figura 31 apresenta o perfil com a variação da demanda térmica do sistema de ar 

condicionado da PGR. Esse perfil, segundo Barbosa (2013), corresponde ao projeto de ar 

condicionado para uma condição típica de verão em Brasília, baseando-se na média do mês 

mais quente do ano, neste caso, o mês de janeiro. 
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Figura 31 – Perfil de cargas térmicas do edifício sede da PGR para condição de verão em janeiro.

 
Fonte: Barbosa, 2013. 

 

De acordo com Barbosa (2013), o perfil definido possui uma demanda característica 
de instalações públicas, concentrada no período de 8:00 às 22:00 horas, sendo este 

intervalo correspondente ao período de descarga do sistema, totalizando 14horas e 

atingindo valor máximo de 5.150 kW (1.464 TR) às 18:00 horas. O período de 23:00 às 7:00 

horas corresponde ao período destinado ao carregamento dos tanques de gelo, totalizando 

um tempo de carregamento de 8 horas, intervalo este em que a demanda de carga térmica 

é nula. A integração do perfil dado pela Figura 32 leva a uma demanda energética diária 

total equivalente a 57.190 kWh, demanda que será entregue pelo sistema ITES. Conforme 

Sanaye e Shirazi (2013), levando-se em consideração que o sistema de climatização 

operando de forma convencional possui uma capacidade de mudança de carga de 25% em 

relação à sua carga nominal por etapa, resultará em uma produção de energia de 

resfriamento superior à demanda necessária, totalizando uma quantidade de energia diária 

equivalente à 63.088 kWh. A distribuição de cargas térmicas representada na Figura 31, 

assim como a distribuição para o sistema operando de forma convencional, estão descritas 

no APÊNDICE A.  

Os fluidos refrigerantes operacionais, primário e secundário, adotados para as 

simulações dos sistemas foram o R-134a e a solução de água/etileno-Glicol, conforme já 

descrito no item 5.1 deste trabalho. As condições do ambiente interno a ser climatizado 

seguem a faixa de conforto estipulada na seção 5 da ABNT NBR 16401-2 (2008), sendo 
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adotado 21°C para a temperatura de conforto, uma umidade relativa de 55% e pressão 

média de 89,41 kPa, conforme altitude local. Na Figura 32 estão representadas as 

condições climáticas registradas para Brasília no ano de 2016, conforme dados da Estação 

do Roncador-DF (OMM 83373). Estas condições são baseadas na distribuição das máximas 

temperaturas durante o ano segundo BDMEP. 

 
           Figura 32 – Curvas de distribuição das máximas temperaturas, umidade relativa e pressão 

para Brasília-DF no ano de 2016 conforme BDMEP. 

 
Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

 

Portanto, a temperatura, a umidade relativa e a pressão do ambiente externo adotados 

para realização das simulações serão 28,53°C, 68,95% e 89,41kPa. Estes valores 

correspondem aos valores médios obtidos das curvas, representadas na Figura 32. 

A resistência térmica total do módulo de armazenamento foi mantida a mesma 

utilizada no modelo de referência, ou seja, 1980 푚 퐾/푘푊. 

Neste trabalho, os custos operacionais foram avaliados do ponto de vista das 

modalidades tarifárias horo-sazonal azul e verde, em que os valores das tarifas de energia 

estão relacionados pela tabela A1, do anexo A, e correspondem ao ano vigente de 2017, 

conforme a concessionária CEB, responsável pela região onde está localizada a sede da 

PGR. Na Tabela 18, estão organizados os valores das tarifas de consumo e demanda para 

cada modalidade mencionada.  

 
Tabela 18 – Tarifas de consumo e demanda de energia em Brasília. 

MODALIDADE DEMANDA (R$/kW) CONSUMO (R$/kWh) 
Ponta Fora ponta 

Ponta Fora ponta Seco Úmido Seco Úmido 
Horo-sazonal azul 37,77 12,63 0,73 0,73 0,50 0,50 

Horo-sazonal verde 12,63 1,50 1,50 0,50 0,50 
Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 
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Todos os parâmetros econômicos avaliados neste trabalho estão descritos na moeda 

norte americana, portanto, os valores das tarifas de energia descritos na Tabela 18 foram 

convertidos de reais para dólar sendo a cotação do dólar comercial americano ($ 1,00), em 

setembro de 2017, equivalente a três reais e quatorze centavos (R$ 3,14), conforme portal 

econômico da UOL. 

O número de horas operacionais anuais para os ciclos de carga e descarga foram 

contabilizados, considerando a operação do sistema durante 5 dias da semana em todos os 

meses do ano, totalizando 1920 horas para o ciclo de carga e 3360 horas para o ciclo de 

descarga. 

Para o cálculo do fator de recuperação de capital e, posteriormente, da taxa de custo 

de investimento e manutenção, foram considerados para o estudo de caso uma taxa de 

juros anual de 13,75%, conforme BCB. Já o tempo de vida aproximado do sistema foi 

aumentado, em relação ao modelo de referência, de 15 para 20 anos e o fator de 

manutenção foi mantido igual a 1,06, conforme Sanaye e Shirazi (2013). Finalmente, o fator 
médio anual de emissão de CO2 aplicado neste estudo de caso foi de 0,065 kg(CO2 )/kWh, 

baseado na matriz energética brasileira, conforme descrito no item 2.5.4 deste trabalho.  

As informações e dados descritos neste subitem foram parâmetros de entrada para o 

modelo matemático desenvolvido neste trabalho, obtendo, assim, os resultados descritos no 

subitem seguinte. 

 

6.3 Discussão dos resultados obtidos 
 

As simulações no modelo matemático foram realizadas a fim de se obter a curva de 
Pareto do sistema ITES, que contém o conjunto de soluções ótimas associando as funções 

eficiência exergética e taxa de custo de investimento total. Posteriormente, as técnicas de 
tomada de decisão TOPSIS e LINMAP foram aplicadas para a definição do ponto ótimo. Por 

fim, a análise do sistema ITES para a unidade da PGR foi realizada e comparada com o 

sistema operando de forma convencional, sem termoacumulação, seguindo a metodologia 
Four E. 

Através da maximização da função objetivo eficiência exergética total (휂 ) e da 

minimização da função taxa de custo total (퐶̇ ), aplicando o método de otimização 

Nelder-Mead Simplex, as curvas de soluções ótimas de Pareto foram obtidas para a 

operação do sistema ITES nas modalidades tarifárias horo-sazonal azul e verde. Os pontos 
ótimos encontrados através dos métodos TOPSIS e LINMAP também foram obtidos e estão 

demonstrados conforme a Figura 33. 
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        Figura 33 – Curvas de soluções ótimas de Pareto e seus pontos ótimos para as modalidades 
tarifárias horo-sazonal azul e verde pelos métodos TOPSIS e LINMAP. 

 
Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

 

Pode-se observar, através da Figura 33, que os valores das eficiências exergéticas 

obtidas pelos métodos de tomada de decisão foram bem próximos, sendo de 61,72% para o 
método TOPSIS e 62,88% para o método LINMAP.  Essa diferença menor que 2% se deve 

apenas à característica de cada método, uma vez que pelo método LINMAP a solução ótima 

é analisada apenas do ponto de vista da distância relativa à solução idealizada, enquanto 
pelo método TOPSIS, o coeficiente de proximidade, que define a distância em relação ao 

ponto ótimo, leva em consideração tanto a solução ideal, quanto a solução não ideal (Nadir). 

 Verificou-se também que as taxas de custo total para o sistema operando na 

modalidade tarifária horo-sazonal verde são inferiores à modalidade azul. Pelo método 
TOPSIS a taxa de custo total para a tarifa verde foi de 0,321 US$/s e para a tarifa azul foi de 

0,343 US$/s, enquanto para o método LINMAP as taxas de custo para as modalidades 

tarifárias verde e azul foram de 0,343 US$/s e 0,365 US$/s, respectivamente. As menores 

taxas de custo total do sistema ITES operando na modalidade tarifária horo-sazonal verde 

se deve ao menor custo operacional do sistema, uma vez que as parcelas custo de capital, 

manutenção e penalização por emissão de CO2 independem das tarifas de energia. 

Outro detalhe importante que pode ser observado nas curvas de Pareto geradas é a 

oscilação das taxas de custo, mantendo-se quase constantes até a região onde se 

encontram as eficiências ótimas, em seguida, as inclinações dessas curvas aumentam 

progressivamente. Esse resultado mostra que, até a região onde se obteve o ponto ótimo 

das curvas, o sistema pode ter sua eficiência exergética melhorada com baixa taxa de 

aumento de custo de investimento total, e ultrapassando essa região, o mesmo aumento de 
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eficiência exergética será obtido com taxas de custo de investimento muito maiores, 

podendo tornar a implementação do sistema inviável do ponto de vista econômico.    

Aplicando-se as taxas de custo total encontradas através da otimização e com base 

nas horas operacionais do sistema ITES durante um ano, chegou-se aos valores de custo 

total anual do sistema para ambas as modalidades tarifárias e também pelos dois métodos 

de tomada de decisão, conforme demonstrado pela Tabela 19. 

 
Tabela 19 – Custo total anual do sistema ITES nas modalidades horo-sazonal azul e verde. 

 LINMAP TOPSIS 
 Tarifa azul Tarifa verde Tarifa azul Tarifa verde 

Custo total anual ITES [MUS$/ano] 6,942 6,528 6,515 6,101 
Eficiência exergética [%] 62,88 61,72 

Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

  

Mais uma vez, os resultados demonstrados pela Tabela 19 mostram que o sistema 

ITES operando na modalidade horo-sazonal verde teve viabilidade maior, proporcionando 

uma economia de 0,414 milhões de dólares por ano, em relação à operação do sistema na 

modalidade azul, para os dois métodos de tomada de decisão.  

Observando-se ainda os resultados da Tabela 19, comparando os dois métodos de 

tomada de decisão, verificou-se que a diferença de 1,16% entre os valores de eficiência 

exergética obtidas em cada método é pequena e pouco afetaria no desempenho 

termodinâmico do sistema, se comparada à diferença entre os custos totais anuais obtidos 

na modalidade tarifária verde por exemplo, que foi de 0,427 milhões de dólares por ano, 

uma quantia considerável do ponto de vista econômico. Portanto, adotou-se o ponto ótimo 
de projeto obtido pelo método TOPSIS, onde os parâmetros (set points) ótimos encontrados 

para a operação do sistema ITES estão demonstrados na Tabela 20. 

 
Tabela 20 – Set points ótimos de operação do sistema ITES. 

Parâmetros Valores ótimos obtidos 
푇  3,87 °C 
푇  11,96 °C 

푇  -3,35 °C 
푇  -4,35 °C 
푇  35,14 °C 

Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

 

Baseado nos parâmetros de projeto ótimos descritos na Tabela 20, resultado da 

otimização do sistema ITES, as características energéticas obtidas foram comparadas às 

características do sistema operando no modo convencional, sem termoacumulação. Estes 

resultados estão demonstrados pela Tabela 21. 
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Tabela 21 – Consumos de potência e performance dos sistemas ITES e Convencional. 
Consumos de potência em kW ITES Convencional 

Ventilador da UTA  1488,43 1545,34 
Bomba de descarga 221,28 101,97 

Compressor 1612,53 1316,71 
Bomba da torre de resfriamento 212,79 36,36 

Ventilador da torre de resfriamento 139,26 40,41 
Potência total 3674,29 3041,29 

COP 4,442 3,422 
Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

 

Diante dos resultados descritos pela Tabela 21, observa-se que os maiores 

consumidores de potência para ambos os sistemas, ITES e Convencional, são justamente 

os compressores e as unidades de tratamento de ar, onde, para o sistema operando com 

termoacumulação, as potências do compressor e da UTA foram de 1612,53 kW e 1488,43 

kW, respectivamente, enquanto para a operação convencional, as potências do compressor 

e da UTA foram de 1316,71 kW e 1545,34 kW, respectivamente. Estes resultados obtidos 

justificam a principal finalidade do sistema ITES, que é o de deslocar demanda energética, 

pois se os consumos de potência dos equipamentos do ciclo de carga fossem muito baixos 

em relação aos equipamentos do ciclo de descarga, a implementação do sistema ITES não 

seria viável para a separação entre os processos de geração e consumo da carga de 

resfriamento do empreendimento.  

Outra observação importante que pode ser feita a partir dos resultados da Tabela 21 é 

que, com exceção das unidades de tratamento de ar, todos os demais equipamentos do 

sistema ITES consomem uma maior quantidade de potência se comparados aos consumos 

do sistema convencional, sendo o consumo total de potência do sistema ITES igual a 

3674,29 kW e do sistema convencional igual a 3041,29 kW. Estes resultados podem ser 

explicados pelos diferentes tempos de geração da carga de resfriamento entre os sistemas, 

já que no sistema operando de forma convencional, o tempo de geração e consumo da 

carga térmica é o mesmo, ou seja, 14 horas. A carga média é menor se comparada ao 

sistema ITES, que leva 8 horas para acumular toda a carga térmica que será consumida 

posteriormente, ou seja, os equipamentos de geração do sistema ITES serão 

dimensionados para uma carga média maior. De forma prática, ou o sistema ITES irá operar 

com uma maior quantidade de chillers, mantendo sua capacidade nominal, ou com a mesma 

quantidade de chillers, porém, com capacidades superiores às do sistema convencional. 

Conforme já foi dito, observa-se que o consumo de potência da UTA do sistema 

convencional, que foi de 1545,34 kW, é superior ao consumo de potência da UTA do 

sistema ITES, que foi de 1488,43 kW. Uma vez que estes equipamentos apresentam o 

mesmo tempo operacional, a maior potência consumida pela UTA do modo convencional 
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ocorreu devido à maior carga energética diária fornecida pelo sistema convencional, que foi 
de 63.088 kWh, dado que os chillers podem modular sua carga apenas em 25% em relação 

à sua carga nominal.     

Outro resultado interessante, também observado na Tabela 21, está relacionado às 

performances dos dois sistemas. Enquanto no sistema ITES o COP foi de 4,442, o valor do 

COP alcançado pelo sistema convencional, para as mesmas condições de projeto, foi de 

3,422. A melhor performance do sistema ITES se deve, principalmente, à operação noturna 

dos equipamentos do ciclo de carga, que é favorecido pelas menores temperaturas do 

ambiente, permitindo assim, uma temperatura de condensação mais baixa, 

consequentemente, um melhor desempenho dos compressores. Outro fator, que também 

pode contribuir para a melhor performance do sistema ITES, se deve à operação contínua e 
em carga plena dos chillers durante a fabricação da reserva de gelo. 

As irreversibilidades dos sistemas ITES e convencional também foram comparadas a 

partir dos resultados da otimização. Na Tabela 22 estão relacionados os valores de 

destruição de exergia para ambos os sistemas, assim como suas eficiências exergéticas 

totais. 

 
Tabela 22 – Exergia destruída e eficiências exergéticas dos sistemas ITES e Convencional. 

Exergia destruída em kW ITES Convencional 
Unidade de tratamento de ar (UTA)  15,17 16,73 
Tanque de armazenagem de gelo 153,29 - 

Evaporador 24,77 14,88 
Condensador 151,47 361,71 
Compressor 307,55 239,54 

Válvula de expansão 230,82 237,73 
Torre de resfriamento 523,62 356,73 

Destruição total de exergia 1406,69 1227,12 
Eficiência exergética total 61,72% 59,65% 

Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 
 

Diante dos resultados obtidos e relacionados na Tabela 22, observa-se que a 

destruição de exergia total do sistema ITES de 1406,69 kW foi superior à destruição de 

exergia total do sistema convencional, que foi de 1227,12 kW. Esse resultado era esperado, 

uma vez que o sistema ITES apresenta maiores consumos de potência, maiores fluxos de 

massa dos fluidos que transportam energia e, também, devido à destruição de exergia no 

tanque de armazenamento de gelo, que foi de 153,29 kW, consistindo em mais uma fonte 

de destruição de exergia em relação ao sistema convencional. Outro aspecto interessante 

observado foi a maior destruição de exergia no condensador do sistema convencional, de 

361,71 kW, em relação à exergia destruída no condensador do sistema ITES, que foi de 

151,47 kW. Esse resultado pode ser conseqüência da maior temperatura de condensação 
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do sistema operando no modo convencional, onde a variação das taxas de exergia de 

entrada e saída para o volume de controle do condensador foram superiores.   

As eficiências exergéticas totais para os sistemas ITES e Convencional foram de 

61,72% e 59,65%, respectivamente. Nota-se que seus valores foram bem próximos, 

remetendo-se a conclusão de que a principal finalidade do sistema de termoacumulação não 

está na melhoria da eficiência do processo de climatização, mas no gerenciamento da 

demanda energética através do deslocamento da mesma, aliado às características do 

sistema de tarifação de cada localidade, alcançando-se, assim, maiores economias do ponto 

de vista operacional. O sistema ITES apresentou uma eficiência exergética ligeiramente 

superior à eficiência exergética do sistema convencional, mesmo apresentando uma maior 

taxa total de destruição de exergia. Esse fato pode ser explicado pela relação dada pela 

Equação 77, pois, a razão entre a taxa de destruição de exergia total e a potência total 

entregue para cada sistema foi menor no modo de operação com termoacumulação. 

Outros resultados obtidos da otimização foram os consumos de energia elétrica e as 

quantidades de emissões de CO2 para os sistemas ITES e convencional por um período de 

um ano. Estes resultados estão demonstrados pela Tabela 23. 

 
Tabela 23 – Eletricidade consumida e emissões de CO2 dos sistemas ITES e Convencional. 

 ITES Convencional 
Consumo de eletricidade total 

anual (kWh/ano) 
1,063 x 107 1,200x107 

  
   

Emissão de CO2 total anual 
(kg/ano) 

691.164 780.100 
  

Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

 

Como pode ser observado na Tabela 23, o consumo de eletricidade do sistema ITES 

no período de um ano foi de 1,063 x 107 kWh, enquanto o sistema convencional consumiu 

1,2 x 107 kWh. O sistema ITES proporcionou uma redução no consumo de eletricidade de 

aproximadamente 11%. Essa economia se deve ao maior coeficiente de performance dos 
chillers do sistema ITES, demonstrado pela Tabela 21 e pelo fato da carga térmica de 

resfriamento produzida e armazenada nos tanques de  termoacumulação ser exatamente a 

carga consumida durante o processo de climatização.  

Os efeitos da variação das condições climáticas ao longo do ano, do ponto de vista do 

consumo de eletricidade, para ambos os sistemas, puderam ser observados e estão 

representados conforme a Figura 34. Os mesmos foram baseados nas curvas de 

distribuição de temperatura, umidade relativa e pressão da localidade onde se encontra a 

unidade da PGR, representadas pela Figura 32. 
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Figura 34 – Consumos de eletricidade ao longo do ano para os sistemas ITES e convencional. 

 
Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

 

Observando-se a Figura 34, fica claro o efeito da mudança das condições climáticas 

na operação dos sistemas ao longo do ano. É notório que ambos os sistemas, ITES e 

convencional, apresentaram seus maiores consumos de eletricidade entre os períodos de 

outubro a março, coincidindo com os períodos de maiores temperaturas e precipitação em 

Brasília-DF. Comparando a Figura 32 com os resultados obtidos na Figura 34, verifica-se 

que o efeito da variação da umidade relativa do ar no consumo elétrico dos sistemas é maior 

que o efeito da variação de temperatura. O mês de janeiro, por exemplo, teve uma média de 

temperatura máxima de 26,91°C que foi 9,6% menor do que a média das temperaturas 

máximas no mês de fevereiro, 29,78°C. No entanto, a umidade relativa média no mesmo 

mês de janeiro foi de 86,42%, enquanto no mês de fevereiro foi de 73,23%, ou seja, o mês 

de janeiro apresentou um percentual de umidade relativa de 15,26% maior que o mês de 

fevereiro. A conseqüência da maior umidade relativa do ar no mês de janeiro, mesmo com 

uma menor temperatura em relação ao mês de fevereiro, foi um maior consumo de 

eletricidade, tendo o sistema ITES consumido em janeiro 5,23% de eletricidade a mais do 

que no mês de fevereiro, enquanto o sistema convencional consumiu em janeiro 1% a mais 

de eletricidade, em relação ao mês de fevereiro. O mês de agosto para o ano de 2016 foi o 

mês de menor consumo médio de eletricidade nos dois sistemas, sendo o consumo médio 

do sistema ITES em torno de 8,28 x 105 kWh e do sistema convencional por volta de 9,69 x 

105 kWh, resultado este que também é característico da melhor performance operacional 
dos chillers, devido às menores médias de temperatura e, principalmente, de umidade 

registrados naquele mês, sendo seus valores iguais à 29,08°C e 49,03%, respectivamente. 
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Diante dos resultados obtidos da Tabela 23 e da Figura 34, foi verificado que o menor 

consumo de eletricidade do sistema ITES proporcionou uma redução nas emissões anuais 

de CO2 de aproximadamente 11%, ou seja, a operação com reserva térmica de gelo deixa 

de despejar cerca de 88,94 toneladas de CO2 na atmosfera, anualmente. 

Conforme já discutido, o sistema ITES apresentou as menores taxas de custo total, 

operando na modalidade tarifária horo-sazonal verde. Logo, as parcelas anuais de custo 

operacional na modalidade verde, custo de capital mais manutenção e custo de penalização 

por emissão de CO2 foram obtidas e comparadas às mesmas parcelas do sistema 

convencional.  Estes valores estão demonstrados na Tabela 24. 
 

Tabela 24 – Custos totais anuais dos sistemas ITES e Convencional. 
Custos US$/ano ITES Convencional 
Custo operacional  4.686.525 5.766.225 

Custo de capital mais manutenção 1.394.067 1.019.635 
Custo penalização por emissão de CO2 20.735 23.403 

Custo total anual dos sistemas 6.101.327 6.809.263 
Fonte: Elaborado pelo autor, 2017. 

 

Observa-se pelos resultados obtidos na Tabela 24 que o custo operacional do sistema 

convencional, que foi de 5.766.225 US$/ano, é superior ao custo operacional do sistema 

ITES, que foi de 4.686.525 US$/ano. A diferença de custos operacionais entre os sistemas, 

que chegou a 1.079.700 US$/ano, se deve, principalmente, à maior potência instantânea 

consumida durante o horário de ponta no modo de operação convencional. Já em relação 

aos custos de capital mais manutenção, o sistema ITES apresentou um custo de 1.394.067 

US$/ano, enquanto o sistema convencional chegou a um valor inferio, de 1.019.635 

US$/ano. O valor de aproximadamente 374.432 US$/ano a mais de investimento de capital 

mais manutenção no sistema ITES pode ser justificado pelo custo de aquisição e 

manutenção do tanque de armazenamento de gelo, já que este apresentou uma grande 

capacidade de estocagem, 578,9 m3, sobretudo pela necessidade de se operar com uma 
maior quantidade de chillers, ou com chillers de maior capacidade. 

Os custos de penalização por emissão de CO2 na atmosfera com a operação dos 

sistemas ITES e convencional foram de 20.735 US$/ano e 23.403 US$/ano, 

respectivamente. Nota-se que essa parcela do custo total é muito inferior se comparada aos 

custos operacionais e de capital mais manutenção para cada sistema. Isto pode ser 

justificado pelo baixo valor estimado do custo da tonelada de CO2 emitida, 30 US$/ton no 

Brasil, uma vez que a política de precificação de emissões no país ainda não foi definida, 

sendo apenas uma estimativa, conforme descrito no item 5.3 deste trabalho. A operação 

com o sistema ITES permitiu uma economia de custo com emissão de CO2 de 
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aproximadamente 2.668 US$/ano, visto que este deixa de despejar na atmosfera 88,94 

toneladas de CO2 anualmente, conforme já apresentado. Portanto, esta parcela de custo 

poderá ser impactante em relação aos custos totais, nos países em que a matriz energética 

tenha seus pilares nas termoelétricas. 
Finalmente, os períodos de retorno de investimento (payback) para a implementação 

do projeto de um sistema ITES foram obtidos tanto para a operação na estrutura tarifária 

horo-sazonal azul quanto verde. No modelo tarifário azul, o payback obtido foi de 6,53 anos, 

enquanto no modelo tarifário verde foi de 3,34 anos. O retorno de investimento mais rápido 

obtido pelo sistema ITES operando na modalidade verde se deve ao seu menor custo de 

investimento total anual, que foi de 6,101 MUS$/ano, enquanto para a operação na 

modalidade azul foi de 6,515 MUS$/ano.   
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7 CONCLUSÕES 
 

Conforme os objetivos propostos neste trabalho, o modelo de um sistema de 

climatização com armazenamento de energia térmica fria (ITES) foi desenvolvido e 
otimizado, no qual os parâmetros de projeto ótimos foram obtidos e a metodologia Four E 

analysis foi utilizada para compará-lo ao sistema operando de forma convencional, ou seja, 

sem termoacumulação. Um estudo de caso foi aplicado, onde o conjunto de prédios que 

constituem a unidade da Procuradoria Geral da República (PGR) foi utilizado para a 

obtenção e comparação dos resultados deste trabalho, de onde foi possível chegar às 

seguintes conclusões. 

Das duas metodologias de tomada de decisão aplicadas para a escolha do ponto 
ótimo neste trabalho, a TOPSIS foi a escolhida, pois observou-se que os custos totais 

obtidos por este método de tomada de decisão são consideravelmente inferiores aos custos 

totais obtidos na metodologia LINMAP, chegando a uma economia de 427.000 US$/ano, 

sendo que a diferença de eficiência exergética entre as metodologias foi muito baixa, em 
torno de 1,16%. Contudo, nem sempre a metodologia TOPSIS será a melhor empregada, 

dependendo da característica de cada projeto e também do peso ou importância de cada 

uma das funções objetivo estudadas. Portanto, o ideal é que para este tipo de análise, os 

dois métodos de tomada de decisão sejam aplicados e posteriormente o melhor seja 

escolhido. 

A partir dos resultados obtidos foi verificado que os maiores consumidores de potência 

do sistema ITES são o compressor (1612,53 kW) e a UTA (1488,43 kW). Assim, conclui-se 

que esta característica é fundamental para a viabilidade operacional do sistema com 

termoacumulação, já que a sua principal finalidade é a separação entre os períodos de 

geração e consumo da carga térmica de resfriamento, uma vez que o deslocamento de uma 

demanda muito baixa de potência dos equipamentos do ciclo de carga não justificaria o 

investimento com o sistema ITES.  

Das performances obtidas nos sistema ITES e convencional, que foram de 4,442 e 

3,422, respectivamente, conclui-se que o sistema ITES com estratégia de armazenamento 

total deverá apresentar sempre melhores resultados, primeiro, pelo fato da geração de 

reserva térmica poder ser realizada durante o período noturno, favorecendo os 
compressores e, segundo, pelo fato da operação dos chillers ocorrerem em carga plena e 

contínua, entregando exatamente a carga requerida.  

As eficiências exergéticas totais para os sistemas ITES e Convencional foram muito 

aproximadas, de 61,72% e 59,65%, consecutivamente. A partir deste resultado, pode-se 

concluir que a principal finalidade do sistema de termoacumulação não está na melhoria da 

eficiência do processo termodinâmico de climatização, mas sim no gerenciamento mais 
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eficiente da demanda energética, aliado às características do sistema de tarifação de cada 

localidade. No entanto, a análise exergética dos sistemas se mostrou necessária para a 

identificação dos pontos de maior irreversibilidade, para que melhorias na concepção do 

projeto destes sistemas possam ser executadas. 

Para as características do clima regional, verificou-se que o mês de janeiro foi o 

período de maior consumo dos sistemas, 0,96 x 106 kWh para o ITES e 1,02 x 106 kWh para 

o convencional, enquanto, o mês de agosto foi o mês de menor consumo, sendo 0,83 x 106 

kWh para o ITES e 0,97 x 106 kWh para o convencional. Todavia, a diferença entre as 

médias de temperaturas máximas registradas para os meses de janeiro, 26,91°C e agosto, 

29,08°C foi muito pequena se comparada à diferença entre as umidades relativas 

registradas para estes dois meses, que foram de 86,42% para o mês de janeiro e 49,03% 

para agosto. Isto nos leva a concluir que para as condições do clima local, o efeito da 

variação de umidade relativa no consumo de eletricidade dos sistemas é muito mais 

significativo que o efeito da variação de temperatura, o que talvez em regiões de climas 

desérticos o contrário deste efeito pode ocorrer.   

O menor consumo de eletricidade anual do sistema ITES, que foi de 1,063 x 107 

kWh/ano em relação ao sistema convencional, 1,2 x 107 kWh/ano, permitiu uma redução nas 

emissões de CO2 de cerca de 88,94 toneladas ao ano. Esta redução garantiu uma economia 

no custo com emissão de CO2 de aproximadamente 2.668 US$/ano. Por conseguinte, pode-

se concluir que a operação do sistema ITES garante um grande benefício ambiental, porém, 

baseado na estimativa de precificação atual da tonelada de CO2 no Brasil, esta 

característica ainda é pouco estimulante economicamente. Mas, em países em que a matriz 

energética tenha seus pilares nas termoelétricas, o sistema ITES se mostra bastante 

interessante como solução ambiental com ganho econômico. 

Para o estudo de caso aplicado neste trabalho em que a estratégia de armazenamento 
empregada foi a total, o payback para a implementação do projeto de um sistema ITES 

operando na modalidade tarifária horo-sazonal verde foi de 3,34 anos, se mostrando mais 

viável em relação à modalidade azul, que foi de 6,53 anos, para uma vida útil total de 20 

anos.  O investimento total anual para o sistema operando na modalidade verde foi de 6,101 

MUS$/ano, enquanto para a operação na modalidade azul foi de 6,515 MUS$/ano. Logo, 

não se pode concluir que a modalidade tarifária verde será sempre a melhor empregada, 
pois no caso da operação em regime parcial, embora os chillers possam trabalhar em 

conjunto com o tanque de gelo, portanto consumindo uma potência instantânea menor, 

estes irão operar em períodos iguais de carga e descarga, em condições de temperatura 

ambiente mais crítica, podendo consumir uma maior quantidade de energia. Por isso, 

mesmo que o custo da tarifa de demanda no horário de ponta para a modalidade azul seja 
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superior à verde, seu valor de tarifa de consumo é inferior, podendo trazer maior economia 

neste caso. Fica claro então, a importância das simulações dos modelos matemáticos, 

admitindo diferentes associações de condições climáticas, estratégias de operação e 

modelos tarifários, aplicando a otimização para a obtenção das melhores condições em 

cada localidade, permitindo visualizar o melhor projeto a ser implementado. 

 

7.1 Sugestões para trabalhos futuros 
 

 Realizar um estudo com foco em controle automatizado dos parâmetros de projeto 

ótimos, a fim de se obter uma melhor performance do sistema, verificando a 

sensibilidade destes parâmetros às mudanças de temperatura, umidade e da carga 

térmica exigida e averiguando os benefícios, principalmente, econômicos do 

controle.  

 Simular o sistema de termoacumulação do estudo de caso deste trabalho operando 

com estratégia de armazenamento parcial, verificando a possibilidade da redução 

nos custos de investimento total, assim como verificar qual a melhor modalidade 

tarifária a ser implementada para tal estratégia. 

 Analisar a performance do sistema utilizando o fluido refrigerante HFO-1234yf  como 

substitutos do R-134a, verificando a estratégia de operação e o tipo de 

armazenamento (gelo ou água) que melhor se adaptaria à modificação. 

 Simular o funcionamento do sistema de termoacumulação em outros cenários, de 

diferentes taxas de ocupação e arquitetura nacional. 

 Verificar a influência da variação da resistência térmica do módulo de 

armazenamento para outros tipos de configuração de estocagem de gelo. 
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ANEXOS 

 
ANEXO A – Grupo de estrutura tarifária horo-sazonal da CEB. 
 

Tabela A1 – Grupo de estrutura tarifária horo-sazonal Azul e Verde. 

 
Fonte: CEB, 2017. 

 
 
 
 
 
 
 

 

  



137 
 

Geovane Padovani Resende                                                                                     CEFET- MG/UFSJ 

ANEXO B – Fator médio de emissão de CO2 do Sistema Interligado Nacional – SIN 
 

Tabela B1 – Fator médio de emissão de CO2 dos anos 2006 à 2016 

 
Fonte: Ministério da Ciência e Tecnologia, 2017 
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ANEXO C – Parâmetros dimensionais de trocadores compactos de aletas onduladas 
 

Tabela C1 – Dimensões de amostras de trocadores compactos de aletas onduladas 

 
Fonte: Wang et. al., 2002 

 

Tabela C2 – Limites dimensionais aos quais as correlações se aplicam 

 
Fonte: Wang et. al., 2002 
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ANEXO D – Parâmetros dimensionais de trocadores do tipo casco e tubo  
 

Tabela D1 – Dimensões de amostras de trocadores de calor do tipo casco e tubo 

 
Fonte: Kakaç et. al., 2012 
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Tabela D2 – Dimensões de tubos comerciais para trocadores de calor do tipo casco e tubo 

 
Fonte: Kakaç et. al., 2012 
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APÊNDICE 
 
APÊNDICE A – Distribuição da demanda de carga térmica para o sistema ITES e 

Convencional. 
 

 Carga térmica do dia típico para o ITES e carga térmica para o sistema convencional. 

HORA 
TEMPERATURA 

DE BULBO 
SECO (°C) 

CARGA TÉRMICA (kW) 
ITES CONVENCIONAL 

0 24 0 0 
1 24 0 0 
2 22 0 0 
3 22 0 0 
4 22 0 0 
5 22 0 0 
6 22 0 0 
7 24 0 0 
8 25 0 0 
9 26 2.500 2.575 

10 26 2.950 3.862,5 
11 28 3.300 3.862,5 
12 30 3.500 3.862,5 
13 31 3.900 3.862,5 
14 31 4.125 5.150 
15 31 4.470 5.150 
16 30 4.980 5.150 
17 30 5.100 5.150 
18 32 5.150 5.150 
19 30 4.880 5.150 
20 29 4.360 5.150 
21 29 4.125 5.150 
22 27 3.850 3.862,5 
23 24 0 0 

TOTAL 57.190 63.087,5 
Fonte: Adaptado de Barbosa, 2013. 
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APÊNDICE B – Fluxograma do algoritmo numérico. 

 Fonte: Elaborado pelo autor, 2018. 
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APÊNDICE C – Programa para simulações desenvolvido no EES. 
“++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++” 

"APLICAÇÃO DO ESTUDO DO SISTEMA ITES - SAGFI" 
  
"DADOS GERAIS DO MODELO" 
  
"O fluido refrigerante do ciclo de compressão de vapor é o R134a" 
"O fluido de arrefecimento secundário no processo de descarga é a solução de água/glicol" 
"O armazenamento completo é a estratégia usada" 
  
"PREMISSAS PARA SIMPLIFICAÇÃO DO MODELO" 
"1- As perdas de calor na válvula de expansão foram desprezadas" 
"2- Toda a energia de arrefecimento é armazenada no meio água/gelo" 
"3- Despreza-se os efeitos cinéticos e potenciais" 
"4- Os Estados do refrigerante R134a nas saídas do evaporador e condensador são considerados 
como vapor e líquido saturados respectivamente" 
  
t_des_horas=14 [h]                      "tempo de descarga do tanque de 9 horas às 22 horas (14 horas)"                     
t_des_seg=14*3600 [s]                "tempo de descarga do tanque de estocagem em segundos"  
  
Q_C=57190 [kW*h]                     "Energia de arrefecimento para um dia de trabalho conforme tabela 
anexo - Barbosa(2013)" 
Q_dot_C=Q_C/t_des_horas         "Carga térmica de arrefecimento média" 
Q_dot_C_18h=5150[kW]             "Carga térmica de pico no período de descarga" 
 
“+++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++
” 
  
"Estimativa das cargas SENSÍVEL e LATENTE adotando um fator de calor sensível (FCS) de 0,7 
conforme McQuiston (2005)" 
FCS=0,7 
Q_dot_total=Q_dot_C 
Q_dot_sensível=Q_dot_total*FCS 
Q_dot_latente=Q_dot_total-Q_dot_sensível 
Q_dot_total_pico=Q_dot_C_18h 
Q_dot_sensível_pico=Q_dot_total_pico*FCS 
Q_dot_latente_pico=Q_dot_total_pico-Q_dot_sensível_pico 
  
"CONDIÇÕES DE CONTORNO PARA OTIMIZAÇÃO" 
deltaT_H2O_glicol=0,5 "variável de projeto" 
deltaT_evap=0,5          "variável de projeto" 
"T_evap=Tq_sai_evap-T_evap" 
T_H2O_glicol=T_Tanq-deltaT_H2O_glicol 
T_evap=T_Tanq-deltaT_H2O_glicol-deltaT_evap 
  
"RESTRIÇÕES DE BUSCA" 
"3=<T[3]=<5 
11=<T[4]=<13 
-10=<T_Tanq=<0 
21=<T_cond=<60 
Tq_sai_evap=<T_Tanq 
-30=<T_evap=<Tq_sai_evap"  
  
  
"ESTADO 12 QUE CORRESPONDE ÀS PROPRIEDADES DO AR AMBIENTE EXTERNO" 
T_amb=T[12]                 "Temperatura ambiente média externa em °C durante o dia" 
T[12]=28,531[°C]                            
P[12]=89,409[kPa]         "Pressão amosférica em kPa" 
rh[12]=0,689                  "Umidade relativa do ar ambiente externo" 
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omega[12]=humrat(AirH2O;T=T[12];R=rh[12];P=P[12])    
h[12]=enthalpy(AirH2O;T=T[12];R=rh[12];P=P[12]) 
s[12]=entropy(AirH2O;T=T[12];R=rh[12];P=P[12]) 
wb[12]=wetbulb(AirH2O;T=T[12];w=omega[12];P=P[12]) 
   
"ESTADO 15 QUE CORRESPONDE ÀS PROPRIEDADES DO AR AMBIENTE INTERNO OU DA 
SALA CONDICIONADA" 
T_amb_int=T[15] 
T[15]=21[°C] 
P[15]=P[12] 
rh[15]=0,55 
omega[15]=humrat(AirH2O;T=T[15];R=rh[15];P=P[15]) 
h[15]=enthalpy(AirH2O;T=T[15];R=rh[15];P=P[15]) 
cp[15]=cp(AirH2O;T=T[15];R=rh[15];P=P[15]) 
    
"ESTADO 1 ADOTOU-SE UMA MISTURA DE 15% DE AR AMBIENTE EXTERNO E 85% DE AR DE 
RETORNO DO AMBIENTE INTERNO DE ACORDO COM TABELA 3 DA NBR 16401-3 ITEM 5.2.2.3" 
 
"0,15*h[12]+0,85*h[15]=h[1]  Determinação da entalpia para uma mistura adiabática" 
"0,15*omega[12]+0,85*omega[15]=omega[1]  Determinação da umidade para uma mistura adiabática" 
  
85/15=(omega[12]-omega[1])/(omega[1]-omega[15])  "Determinação da entalpia para uma mistura 
adiabática" 
85/15=(h[12]-h[1])/(h[1]-h[15])  "Determinação da umidade para uma mistura adiabática" 
  
P[1]=P[12]+deltaP_vent_UTA                                            
rh[1]=relhum(AirH2O;h=h[1];w=omega[1];P=P[1])              
T[1]=temperature(AirH2O;h=h[1];w=omega[1];P=P[1])        
cp[1]=cp(AirH2O;T=T[1];w=omega[1];P=P[1]) 
cv[1]=cv(AirH2O;T=T[1];w=omega[1];P=P[1]) 
s[1]=entropy(AirH2O;T=T[1];w=omega[1];P=P[1]) 
kondut[1]=conductivity(AirH2O;T=T[1];R=rh[1];P=P[1]) 
mu[1]=viscosity(AirH2O;T=T[1];R=rh[1];P=P[1]) 
Prandtl[1]=prandtl(AirH2O;T=T[1];R=rh[1];P=P[1]) 
rho[1]=density(AirH2O;h=h[1];w=omega[1];P=P[1]) 
   
"ESTADO 2" 
T[2]=13[°C]    "Temperatura na saída da UTA em °C considerando difusão do ar da UTA no ambiente 
igual a 8 conforme ASHRAE" 
P[2]=P[12]     "Pressão na saída da UTA em kPa" 
rh[2]=0,5        "Umidade relativa na saída da UTA adotada como parâmetro de entrada" 
omega[2]=humrat(AirH2O;T=T[2];R=rh[2];P=P[2])   
h[2]=enthalpy(AirH2O;T=T[2];R=rh[2];P=P[2])         
cp[2]=cp(AirH2O;T=T[2];R=rh[2];P=P[2]) 
cv[2]=cv(AirH2O;T=T[2];R=rh[2];P=P[2]) 
s[2]=entropy(AirH2O;T=T[2];R=rh[2];P=P[2]) 
kondut[2]=conductivity(AirH2O;T=T[2];R=rh[2];P=P[2]) 
mu[2]=viscosity(AirH2O;T=T[2];R=rh[2];P=P[2]) 
Prandtl[2]=prandtl(AirH2O;T=T[2];D=rh[2];P=P[2]) 
   
"ESTADO 3" 
C_H2O_glicol=25   "concentração de glicol na água estimado com base na temperatura de 
congelamento da solução água glicol uma vez que o limite mínimo do tanque de estocagem é T=-
10°C" 
T_F=freezingpt(EG;C=C_H2O_glicol)    "Temperatura de congelamento da solução de etileno 
água/glicol" 
T[3]=3,867[°C]    "Limites da temperatura da solução água/glicol na entrada da UTA ou temperatura 
de descarga (T_des) 3<T[3]<5"   
cp[3]=cp(EG;T=T[3];C=C_H2O_glicol)              
mu[3]=viscosity(EG;T=T[3];C=C_H2O_glicol)    
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rho[3]=density(EG;T=T[3];C=C_H2O_glicol) 
P[3]=deltaP_bomb_des 
   
"ESTADO 4" 
T[4]=11,96[°C]  "Limites da temperatura da solução água/glicol na saída da UTA 11<T[4]<13"  
cp[4]=cp(EG;T=T[4];C=C_H2O_glicol)  
mu[4]=viscosity(EG;T=T[4];C=C_H2O_glicol) 
rho[4]=density(EG;T=T[4];C=C_H2O_glicol)  
P[4]=P[3] 
    
"ESTADO 5" 
h[5]=h[8] 
P[5]=P[6] 
T[5]=temperature(R134a;P=P[5];h=h[5]) 
s[5]=entropy(R134a;h=h[5];P=P[5]) 
rho[5]=density(R134a;P=P[5];h=h[5]) 
x[5]=quality(R134a;P=P[5];h=h[5])  
  
"ESTADO 6" 
"T_evap=-4,345[°C]     Limites da temperatura de evaporação -30<T_evap<0" 
T_evap=T[6] 
x[6]=1      "R134a entra no compressor como vapor satutado conforme premissas anteriores" 
h[6]=enthalpy(R134a;T=T[6];x=x[6])     
s[6]=entropy(R134a;T=T[6];x=x[6])       
P[6]=pressure(R134a;T=T[6];x=x[6]) 
rho[6]=density(R134a;T=T[6];x=x[6]) 
   
"ESTADO 7" 
P[7]=P[8] 
s_7s=s[6]                                                          " Entropia para o processo de compressão isentrópico" 
h_7s=enthalpy(R134a;P=P[7];s=s_7s)                " Entalpia para o processo de compressão 
isentrópico" 
x[7]=quality(R134a;P=P[7];s=s[7]) 
  
eta_isent_comp=0,80 
"eta_isent_comp=0,85-0,046667*(P[7]/P[6])"        "Estimativa de Kotas (1995) para a eficiência 
isentrópica do compressor" 
  
eta_isent_comp=(h_7s-h[6])/(h[7]-h[6])                 " Determinação de h[7] a partir da eficiência 
isentrópica do compressor" 
s[7]=entropy(R134a;P=P[7];h=h[7]) 
T[7]=temperature(R134a;P=P[7];h=h[7]) 
mu[7]=viscosity(R134a;T=T[7];P=P[7])                   "Viscosidade absoluta em [Pa*s]" 
kondut[7]=conductivity(R134a;T=T[7];P=P[7])           
Prandtl[7]=prandtl(R134a;T=T[7];P=P[7])                
  
"ESTADO 8"    
T_amb_noite=25          "Temperatura ambiente externa média durante a noite em °C"   
rh_amb_noite=0,689    "Umidade relativa do ar ambiente externo durante a noite"  
omega_amb_noite=humrat(AirH2O;T=T_amb_noite;R=rh_amb_noite;P=P[12])   "Umidade absoluta 
do ar externo durante a noite [kg/kg]"     
wb_amb_noite=wetbulb(AirH2O;T=T_amb_noite;w=omega_amb_noite;P=P[12])   "Temperatura de 
bulbo úmido na saída da torre de resfriamento" 
T_cond_min=wb_amb_noite+5   "Limites da temperatura de condensação wb+5°C<T_cond<60" 
  
T_cond=35,135[°C]      "Limites da temperatura de condensação wb+5°C<T_cond<60" 
T[8]=T_cond 
x[8]=0    "R134a sai do condensador como líquido satutado conforme premissas anteriores"                                                                                            
h[8]=enthalpy(R134a;T=T[8];x=x[8]) 
s[8]=entropy(R134a;T=T[8];x=x[8])  
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P[8]=pressure(R134a;T=T[8];x=x[8]) 
rho[8]=density(R134a;T=T[8];x=x[8]) 
kondut[8]=conductivity(R134a;T=T[8];x=x[8]) 
cp[8]=cp(R134a;T=T[8];x=x[8]) 
mu[8]=viscosity(R134a;T=T[8];x=x[8]) 
Prandtl[8]=prandtl(R134a;T=T[8];x=x[8]) 
    
"ESTADO 9" 
P[9]=deltaP_circuito_Tor    "Pressão na entrada da torre de resfriamento em [kPa]" 
T[9]=35[°C]  
"T[9]=Q_dot_cond/(m_dot_Tor*cp_agua)+T[10]   temperatura na entrada da torre ou saída do 
condensador como sendo de 35°C como valor padrão conforme cap 39 ASHRAE (2008)"                                                                   
h[9]=enthalpy(Water;T=T[9];P=P[9]) 
s[9]=entropy(Water;T=T[9];P=P[9]) 
cp[9]=cp_agua 
   
"ESTADO 10" 
T[10]=wb_amb_noite+5    "A menor temperatura que a agua pode assumir na saída da torre de 
resfriamento e na entrada do condensador" 
"T[10]=29,5[°C]                                    
P[10]=P[12]            "Pressão na sucção da bomba desconsiderando a altura de sucção" 
h[10]=enthalpy(Water;T=T[10];P=P[10]) 
s[10]=entropy(Water;T=T[10];P=P[10]) 
cp[10]=cp_agua 
   
"ESTADO 11" 
P[11]=deltaP_circuito_Tor      "Pressão na saída da torre de resfriamento em [kPa]" 
T[11]=T[10] 
h[11]=enthalpy(Water;T=T[11];P=P[11]) 
s[11]=entropy(Water;T=T[11];P=P[11]) 
cp[11]=cp_agua 
   
"ESTADO 13 QUE CORRESPONDE À ENTRADA DE AR NA TORRE DE RESFRIAMENTO" 
P[13]=P[12] 
T[13]=T[12] 
rh[13]=rh[12] 
omega[13]=humrat(AirH2O;T=T[13];R=rh[13];P=P[13]) 
v[13]=volume(AirH2O;T=T[13];R=rh[13];P=P[13]) 
h[13]=enthalpy(AirH2O;T=T[13];R=rh[13];P=P[13]) 
   
"ESTADO 14 QUE CORRESPONDE À SAÍDA DE AR DA TORRE DE RESFRIAMENTO" 
P[14]=P[12] 
T[14]=T[13]+10[°C]    "A vazão mássica de ar vai depender da temperatura com que o ar sai da torre, 
neste trabalho adotou-se uma diferença de temperatura do ar de 10°C conforme Çengel (2013)" 
rh[14]=1                   "Umidade relativa do ar na saída da torre é 100%" 
omega[14]=humrat(AirH2O;T=T[14];R=rh[14];P=P[14]) 
h[14]=enthalpy(AirH2O;T=T[14];R=rh[14];P=P[14])  
rho[14]=density(AirH2O;T=T[14];R=rh[14];P=P[14]) 
  
   
"============================================================================" 
"ANÁLISE ENERGÉTICA" 
  
"VAZÃO MÁSSICA DE AR DENTRO DA UTA" 
  
T_insufl=T[2] 
m_dot_ar_max=Q_dot_sensível/(cp[15]*(T_amb_int-T_insufl))  "Vazão mássica de insuflamento na 
carga média" 
m_dot_ar_max_pico=Q_dot_sensível_pico/(cp[15]*(T_amb_int-T_insufl))  "Vazão mássica de 
insuflamento máxima na carga de pico no período de descarga" 
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"Determinação da Entalpia no ESTADO 2" 
h_100_renov=69,64         "entalpia do ESTADO 1 com 100% de renovação" 
m_dot_ar=m_dot_ar_max*(h[1]/h_100_renov)   "vazão de insuflamento média considerando 15% de 
renovação do ar" 
m_dot_ar_pico=m_dot_ar_max_pico*(h[1]/h_100_renov)   "vazão de insuflamento de pico no periodo 
de descarga considerando 15% de renovação do ar" 
 
  
"DETERMINAÇÃO DA ENERGIA DE RESFRIAMENTO NECESSÁRIA" 
Q_Tanq=Q_C/eta_Tanq 
  
"DETERMINAÇÃO DA EFICIÊNCIA DO TANQUE DE ESTOCAGEM" 
eta_Tanq=(Q_Tanq-Q_vaz_car-Q_vaz_des)/Q_Tanq 
  
"++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++" 
"CICLO DE CARGA" 
  
"DETERMINAÇÃO DA TAXA DE TRANSFERÊNCIA DE CALOR DO EVAPORADOR" 
Q_dot_evap=Q_Tanq/t_car_horas 
t_car_horas=8[h]                 "Tempo de carregamento do tanque de estocagem em horas (23h às 7h)" 
t_car_seg=8*3600[s]           "Tempo de carregamento do tanque de estocagem em segundos"     
  
"DETERMINAÇÃO DO FLUXO DE MASSA DE REFRIGERANTE R134a" 
m_dot_ref=Q_dot_evap/(h[6]-h[5]) 
  
"DETERMINAÇÃO DO CONSUMO DE ENERGIA DO COMPRESSOR" 
W_dot_comp=m_dot_ref*(h[7]-h[6]) 
  
"DETERMINAÇÃO DA TAXA DE TRANSFERÊNCIA DE CALOR DO CONDENSADOR" 
Q_dot_cond=m_dot_ref*(h[7]-h[8]) 
  
"DETERMINAÇÃO DA FUGA DE CALOR DO TANQUE DE ARMAZENAMENTO NO PROCESSO DE 
CARGA" 
R_Term=1980 "Resist. térmica do tanque de armazenamento [m2*K/kW] conforme Rosen et. al 
(2000)" 
T_Tanq=-3,345[°C]      "Limites de variação da temperatura do tanque de estocagem -10<T_Tanq<0" 
  
Q_vaz_car=A_Tanq*((T_amb-T_Tanq)/R_Term)*t_car_horas  "Fuga de calor processo de carga" 
  
"DETERMINAÇÃO DA VAZÃO MÁSSICA DA TORRE DE RESFRIAMENTO" 
"m_dot_Tor=0,0432*Q_dot_cond  "Vazão [kg/s] conforme ASHRAE (2008) e Sanaye e Shirazi (2013)" 
m_dot_Tor=Q_dot_cond/(cp_agua*(T[9]-T[10])) "Vazão mássica da torre em [kg/s] fixando a 
temperatura na entrada da torre como 35°C"  
 
"DETERMINAÇÃO DA POTÊNCIA DA BOMBA DA TORRE DE RESFRIAMENTO" 
g=9,81[m/s^2]             "aceleração da gravidade" 
eta_bomb_Tor=0,8     "Eficiências isentrópicas variam entre 80% a 90% conforme Çengel 2013. Logo 
adotou-se para este trabalho 80% confome Sanaye e Hekmatian (2016)" 
L_tubo=50[m]     "Comprimento estimado de tubulação" 
V_dot_Tor=m_dot_Tor/rho_agua     "Vazão volumétrica da torre de resfriamento" 
v_esc_Tor=2,8[m/s]    "Velocidade de escoamento na tubulação adotada baseado nas médias 2,4m/s 
e 3,35m/s em WANG (2000)" 
T_med_agua=(T[10]+T[9])/2           "Temperatura média da água na entrada e saída do condensador" 
mu_agua=viscosity(Water;T=T_med_agua;P=P[12])    "Viscosidade da agua considerando fluido 
incompressível" 
Di_tub_Tor=sqrt((4*V_dot_Tor)/(pi*v_esc_Tor)) 
Re_Tor=(rho_agua*v_esc_Tor*Di_tub_Tor)/mu_agua  "Reynolds >10000 Turbulento" 
Rugo_tub=0,046     "Rugosidade absoluta em [mm] para tubo de aço comercial conforme White 
(1998)" 
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f_atrito=0,25*(log10((Rugo_tub/Di_tub_Tor)/3,7+5,74/(Re_Tor^0,9)))^(-2)  "fator de atrito conforme 
White (1998)" 
f_atrito_cor=(-2*log10((Rugo_tub/Di_tub_Tor)/3,7+2,51/(Re_Tor*f_atrito^0,5)))^(-2)   "fator de atrito 
corrigido" 
  
deltaP_circuito_Tor=((f_atrito_cor*(L_tubo/Di_tub_Tor)*(v_esc_Tor^2/2*g))/9,8)   "Perda de carga na 
tubulação do circuito despresando a perda localizada em kPa onde 9,8 é o fator de correção de mca 
para kPa" 
deltaP_total_bomb_torre=deltaP_circuito_Tor+deltaP_lado_tubo     "Perda de carga total 
considerando o circuito e a perda no condensador em kPa" 
 
 W_dot_bomb_Tor=(m_dot_Tor*deltaP_total_bomb_torre)/(rho_agua*eta_bomb_Tor)  "Potência da 
bomba da Torre de resfriamento em [kW]" 
  
"DETERMINAÇÃO DA POTÊNCIA DO VENTILADOR DA TORRE" 
 m_dot_ar_Tor=(m_dot_Tor*(h[9]-h[10]))/((h[14]-h[13])-(omega[14]-omega[13])*h[10]) "Vazão mássica 
da torre [kg/s] deduzida a partir do balanço de massa e energia conforme Çengel (2013)" 
V_dot_ar_Tor= m_dot_ar_Tor*v[13]    "Vazão volumétrica de ar da torre em [m3/s]" 
eta_vent_Tor=0,8    "Estimado baseado em valores práticos entre 80 e 90% adotou-se 80% confome 
Sanaye e Hekmatian (2016)" 
m_dot_agua_rep= m_dot_ar_Tor*(omega[14]-omega[13])  "Vazão mássica de água de reposição da 
torre[kg/s]" 
rho_ar_Tor=rho[14] 
Diam_vent_Tor=5  "Diâmetro do ventilador [m] baseado na vazão da torre conforme fornecedor 
http://grupovettor.com.br/produtos/torres-de-resfriamento/" 
vel_ar_Tor=V_dot_ar_Tor/((pi*Diam_vent_Tor^2)/4)    "velocidade do ar na torre[m/s]" 
DeltaP_vent_Tor=((rho_ar_Tor*vel_ar_Tor^2)/2)/1000 "Variação de pressão entrada e saída do 
ventilador da torre conforme manual OTAM em kPa" 
  
W_dot_vent_Tor=(DeltaP_vent_Tor*V_dot_ar_Tor)/eta_vent_Tor   "Potência do ventilador da torre 
[kW]" 
  
"COP DO COMPRESSOR" 
COP=Q_dot_evap/W_dot_comp 
  
  
"DETERMINAÇÃO DA ÁREA DO CONDENSADOR DO CÍCLO DE CARGA" 
"Será considerado um trocador do tipo casco e tubo com arranjos de tubos com passe quadrado 
conforme Sadik Kakaç (2012)" 
vel_esc_tubos_ST=1,8[m/s]    "Velocidade de escoamento interna aos tubos condensador casco e 
tubo em torno de 1,5 adotada baseado em Sadiç Kakaç (2012) a fim de evitar erosão nos tubos" 
D_i_tubo_ST=0,021[m]   "Diâmetro interno dos tubos do trocador casco e tubo conforme Sadik Kakaç 
(2012)" 
D_e_tubo_ST=0,0254[m] "Diâmetro externo dos tubos do trocador casco e tubo conforme Sadik 
Kakaç (2012)" 
V_dot_tubos_ST=((pi*D_i_tubo_ST^2)/4)*vel_esc_tubos_ST   "Vazão estimada por tubo do trocador 
de calor" 
N_tubos_ST=V_dot_Tor/V_dot_tubos_ST         "Número de tubos estimado para o trocador de calor" 
Esp_deflet=0,4[m]       "Espassamento entre os defletores considerando corte do defletor de 25%" 
  
"Logo será adotado o trocador com 1 passe de tubos com as seguintes características conforme 
tabela 9.3 em Sadik Kakaç (2012) " 
D_i_casco=0,737[m]    "Diâmetro interno do casco de 29 in correspondente a 0,737[m]  conforme 
Sadik Kakaç (2012)" 
N_tubos_ST_corrig=341   "Número de tubos corrigido do trocador de calor, valor mais próximo do 
calculado" 
N_equiv_col_tubos=sqrt(N_tubos_ST_corrig)  "Número equivalente de coluna de tubos conforme 
exemplo 8.3 pag 314 Sadik Kakaç (2012)" 
Passo_quad=0,0317[m]   "Passe quadrado de 1.1/4 in nos tubos" 
N_passes_tubo=1            "número de passes do tubo no casco"   
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"Propriedades do fluido refrigerante no lado do casco obtidas na temperatura média" 
Tm_lado_casco=T[8]   "considerando temperatura constante devido à mudança de fase" 
km_R134a=kondut[8] 
Prm_R134a=Prandtl[8]  
cpm_R134a=cp[8] 
mum_R134a=mu[8] 
rhom_R134a=rho[8] 
  
"Propriedades da água no lado do tubo obtidas na temperatura média" 
Tm_lado_tubo=(T[11]+T[9])/2 "Temperatura média da água no condensador" 
km_agua_cond=conductivity(Water;T=Tm_lado_tubo;P=P[11]) 
Prm_agua_cond=prandtl(Water;T=Tm_lado_tubo;P=P[11])   
cpm_agua_cond=cp(Water;T=Tm_lado_tubo;P=P[11]) 
mum_agua_cond=viscosity(Water;T=Tm_lado_tubo;P=P[11])  
rhom_agua_cond=density(Water;T=Tm_lado_tubo;P=P[11])   
  
"Propriedades do fluido refrigerante na temperatura da parede do tubo" 
Tf_1=T[11]   "Temperatura do fluido frio na entrada do condensador" 
Tf_2=T[9]     "Temperatura do fluido frio na saída do condensador" 
Tq_1=T[8]    "Temperaturas do fluido quente na entrada e saída, Tq_1 e Tq_2 respectivamente terão 
a mesma temperatura considerando fluido refrigerande mudando de fase" 
Tq_2=T[8] 
T_parede_tubo=0,5*((Tf_1+Tf_2)/2+(Tq_1+Tq_2)/2)  
mum_parede_tubo=viscosity(R134a;T=T_parede_tubo;P=P[8]) 
  
Dh_cond=4*(Passo_quad^2-pi*(D_e_tubo_ST^2)/4)/(pi*D_e_tubo_ST)  "Diâmetro hidráulico do 
trocador de calor em [m]" 
Folga_tubos=Passo_quad-D_e_tubo_ST    "Folga entre os tubos do trocador de calor em [m]" 
A_flux_cruz=(D_i_casco*Folga_tubos*Esp_deflet)/Passo_quad   "Área de fluxo cruzado do feixe no 
centro do casco [m^2]" 
G_ST=m_dot_ref/A_flux_cruz         "Velocidade de massa do lado do casco em [kg/(s*m^2)]" 
Re_lado_casco=(G_ST*Dh_cond)/mum_R134a     "Reynolds no lado do casco do trocador" 
  
"Determinação do coeficiente convectivo do lado do casco do trocador utilizando as correlações do 
EES conforme metodologia descrita no capitulo 8 seção 8.4.3 por Butherworth considerando efeito de 
inundação e cisalhamento do vapor" 
Call cond_horizontal_n_cylinders('R134a'; T_cond; T_parede_tubo; D_e_tubo_ST; 
N_equiv_col_tubos:h_m_lado_R134a; Nuss_m_lado_R134a) 
  
"Determinação do coeficiente convectivo nos tubos do trocador" 
Re_lado_agua=(rhom_agua_cond*vel_esc_tubos_ST*D_i_tubo_ST)/mum_agua_cond   "Reinolds no 
interior dos tubos do trocador" 
Nuss_lado_agua=((f_tubo/2)*(Re_lado_agua-
1000)*Prm_agua_cond)/(1+12,7*((f_tubo/2)^0,5)*(Prm_agua_cond^(2/3)-1)) "Correlação de Gnielinski 
para Re>10000" 
f_tubo=(1,58*ln(Re_lado_agua)-3,28)^(-2)  
h_lado_agua=(Nuss_lado_agua*km_agua_cond)/D_i_tubo_ST   "Coeficiente converctivo em 
[W/(m^2*K)] no interior dos tubos do trocador de calor"  
  
"Considerando tubos de cobre no trocador de calor" 
kondut_cobre=conductivity(Copper; T=T_parede_tubo)   "Condutividade térmica do cobre [w/(m*K)] 
na temperatura média da parede do tubo no condensador" 
  
"Calculo do coeficiente global de transferência de calor desconsiderando a resistência por 
incrustração" 
U_casco_tubo=1/(1/h_lado_agua+ln(D_e_tubo_ST/D_i_tubo_ST)*((D_i_tubo_ST/2)/kondut_cobre)+(
D_i_tubo_ST/D_e_tubo_ST)*(1/h_m_lado_R134a)) "Coeficiente global de transferência de calor" 
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"Área do trocador de condensação" 
F_cond=1 "Fator de correção para a média logaritmica de temperatura será 1, uma vez que ocorre 
condensação no trocador" 
deltaTML=(((T[8]+273)-(T[11]+273))-((T[8]+273)-(T[9]+273)))/ln(((T[8]+273)-(T[11]+273))/((T[8]+273)-
(T[9]+273))) "Média logaritmica das temperaturas em [K]" 
A_TC_cond=pi*D_e_tubo_ST*L_tubo_ST*N_tubos_ST_corrig  "Equação para determinar o 
comprimento do trocador de calor"    
A_TC_cond=Q_dot_cond*1000/(U_casco_tubo*deltaTML)*F_cond   "Área de troca térmica do 
condensador em [m^2]" 
  
"Determinação da perda de carga no lado do casco do condensador" 
f_lado_casco=exp(0,576-0,19*ln(Re_lado_casco))           "Fator de atrito no lado do casco" 
N_deflet=L_tubo_ST/Esp_deflet-1                                   "Número de defletores do trocador" 
F_correção_visc=(mum_R134a/mum_parede_tubo)^0,14  "Fator de correção da viscosidade"                                                                      
deltaP_lado_casco=((f_lado_casco*G_ST^2*(N_deflet+1)*D_i_casco)/(2*rhom_R134a*Dh_cond*F_co
rreção_visc))/1000   "Perda de carga no lado do casco em [kPa] despresada pois ja foi considerada 
na eficie isentrop do comp"  
  
"Determinação da perda de carga nos tubos do condensador" 
Rugo_tub_cobre=0,0015     "Rugosidade absoluta do tubo de cobre em [mm] conforme Carvalho D. F. 
(1999)" 
Re_lado_tubo=(rhom_agua_cond*vel_esc_tubos_ST*D_i_tubo_ST)/mum_agua_cond  "Reynolds 
>10000 Turbulento" 
f_atrito_lado_tubo=0,25*(log10((Rugo_tub_cobre/D_i_tubo_ST)/3,7+5,74/(Re_lado_tubo^0,9)))^(-2)                   
"fator de atrito conforme White (1998) " 
f_atrito_lado_tubo_cor =                                                                                                                                  
(-2*log10((Rugo_tub_cobre/D_i_tubo_ST)/3,7+2,51/(Re_lado_tubo*f_atrito_lado_tubo^0,5)))^(-2) 
"fator de atrito corrigido" 
deltaP_lado_tubo=(f_atrito_lado_tubo_cor*((L_tubo_ST*N_passes_tubo)/D_i_tubo_ST)*rhom_agua_c
ond*((vel_esc_tubos_ST^2)/2))/1000   "Perda de carga no interior dos tubos do trocador" 
    
"DETERMINAÇÃO DA ÁREA DO EVAPORADOR DO CICLO DE CARGA" 
m_dot_car=m_dot_des  "Adimitindo-se que a mesma bomba do ciclo de descarga será utilizada para 
circular a solução de agua glicol no tanque de gelo no processo de carga" 
cp_H2O_glicol_car=cp(EG;T=T_Tanq;C=C_H2O_glicol)  "Calor específico da solução etileno 
agua/glicol para a temperatura de estocagem em kJ/(kg*K)" 
Tq_sai_evap=T_evap+deltaT_evap  "Temperatura de saída do evaporador tem que ser no máximo a 
temperatura de fabricação do gelo" 
 Q_dot_evap=m_dot_car*cp_H2O_glicol_car*(Tq_ent_evap-Tq_sai_evap)  "Determinação da 
temperatura do fluido quente na entrada do evaporador" 
Tf_ent_evap=T_evap      "Temperatura do fluido frio na entrada e saída do evaporador são iguais 
considerando mudança de fase no R134a" 
Tf_sai_evap=T_evap 
  
"Dimensões adotadas para o evaporador tendo 1 passe de tubos com as seguintes características 
conforme tabela 9.3 em Sadik Kakaç (2012) " 
D_e_tubo_evap=0,01905[m] "Diâmetro externo dos tubos do trocador casco e tubo conforme Sadik 
Kakaç (2012)" 
D_i_tubo_evap=0,016[m]   "Diâmetro interno dos tubos do trocador casco e tubo conforme Sadik 
Kakaç (2012)" 
D_i_casco_evap=0,686[m]  "Diâmetro interno do casco de 27 in correspondente a 0,686[m]  conforme 
Sadik Kakaç (2012)" 
N_tubos_evap=481  "Conforme Sadik Kakaç (2012)" 
Passo_quad_evap=0,0254[m]   "Passe quadrado de 1 in nos tubos" 
N_passes_tubo_evap=1           "número de passes do tubo no casco" 
Esp_deflet_evap=0,4[m]    "Espassamento entre os defletores considerando corte do defletor de 25%" 
N_equiv_col_tubos_evap=sqrt(N_tubos_evap)  "Número equivalente de coluna de tubos conforme 
exemplo 8.3 pag 314 Sadik Kakaç (2012)" 
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"As correlações utilizadas para a determinação do coeficiente convectivo interno aos tubos serão para 
evaporção de fluxo interno aos tubos conforme Sadik Kakaç (2012) Cap. 8" 
T_parede_tubo_evap=0,5*((Tf_ent_evap+Tf_sai_evap)/2+(Tq_ent_evap+Tq_sai_evap)/2) 
“Temperatura da parede do tubo do evaporador" 
 
T_sat=T_evap  "Temperatura de saturação do R134a" 
q_flux=(3,91E5*exp(0,065*P[5]*0,01)*(T_parede_tubo_evap-T_sat)^4)/1000  "Correlação do fluxo de 
calor interno em [W/(m^2)] conforme Sadik Kakaç (2012). Apud Jens and Lottes.(1951). O fator 0,01 é 
para converter kPa em bar" 
G_evap=(m_dot_ref/N_tubos_evap)/((pi*D_i_tubo_evap^2)/4)  "Velocidade de massa do lado do tubo 
em [kg/(s*m^2)]"  
  
h_R134a_evap=flow_boiling_avg('R134a'; T_sat; G_evap; D_i_tubo_evap; x[5]; x[6]; q_flux; 
'Horizontal')  "Determinação do coeficiente de transferencia convectivo no lado do R134a no 
evaporador usando função do EES baseado na metodologia descrita no capítulo 8 de Sadik Kakaç 
(2012)" 
  
"Cálculo do coeficiente convectivo do lado externo" 
Dh_evap=4*(Passo_quad_evap^2-pi*(D_e_tubo_evap^2)/4)/(pi*D_e_tubo_evap)  "Diâmetro hidráulico 
do trocador de calor em [m]" 
Folga_tubos_evap=Passo_quad_evap-D_e_tubo_evap    "Folga entre os tubos do trocador de calor 
em [m]" 
A_flux_cruz_evap=(D_i_casco_evap*Folga_tubos_evap*Esp_deflet_evap)/Passo_quad_evap   "Área 
de fluxo cruzado do feixe no centro do casco [m^2]" 
G_casco_evap=m_dot_des/A_flux_cruz_evap   "Velocidade de massa do lado do casco em 
[kg/(s*m^2)]" 
Re_lado_casco_evap=(G_casco_evap*Dh_evap)/mum_H2O_glicol_evap    "Reynolds no lado do 
casco do trocador"  
mu_parede_H2O_glicol_evap=viscosity(EG;T=T_parede_tubo_evap;C=C_H2O_glicol) "Viscosidade 
da solução agua glicol na temperatura da parede do tubo no evaporador [Pa*s]" 
  
"Propriedades da solução etileno água/glicol no lado do casco obtidas na temperatura média de 
entrada e saída da solução agua/glicol no evaporador" 
Tm_lado_casco_evap=(Tq_ent_evap+Tq_sai_evap)/2 "Temperatura média da água no condensador" 
km_H2O_glicol_evap=conductivity(EG;T=Tm_lado_casco_evap;C=C_H2O_glicol) 
Prm_H2O_glicol_evap=prandtl(EG;T=Tm_lado_casco_evap;C=C_H2O_glicol)  
cpm_H2O_glicol_evap=cp(EG;T=Tm_lado_casco_evap;C=C_H2O_glicol) 
mum_H2O_glicol_evap=viscosity(EG;T=Tm_lado_casco_evap;C=C_H2O_glicol) 
rhom_H2O_glicol_evap=density(EG;T=Tm_lado_casco_evap;C=C_H2O_glicol)   
  
"Correlação de Mc Adams conforme Sadik Kakaç (2012) para (400<Re<=1000000)" 
Nuss_lado_H2O_glicol=0,36*((Dh_evap*G_casco_evap)/mum_H2O_glicol_evap)^0,55*(((cpm_H2O_
glicol_evap*1000)*mum_H2O_glicol_evap)/km_H2O_glicol_evap)^(1/3)*(mum_H2O_glicol_evap/mu_
parede_H2O_glicol_evap)^0,14  "Nusselt lado da solução etileno agua/glicol onde o 
cpm_H2O_glicol_evap foi multiplicado por 1000 para passar de [kJ/kg*K] para [J/kg*K]" 
  
h_H2O_glicol_evap=(Nuss_lado_H2O_glicol*km_H2O_glicol_evap)/Dh_evap   "Coeficiente 
converctivo em [W/(m^2*K)] do lado do casco no evaporador" 
  
"Considerando tubos de cobre no evaporador" 
kondut_cobre_evap=conductivity(Copper; T=T_parede_tubo_evap)  "Condutividade térmica do 
cobre [w/(m*K)] na temperatura média da parede do tubo no evaporador" 
  
"Calculo do coeficiente global de transferência de calor desconsiderando a resistência por 
incrustração" 
U_casco_tubo_evap=1/(1/h_R134a_evap+ln(D_e_tubo_evap/D_i_tubo_evap)*((D_i_tubo_evap/2)/ko
ndut_cobre_evap)+(D_i_tubo_evap/D_e_tubo_evap)*(1/h_H2O_glicol_evap)) "Coeficiente global de 
transferência de calor evaporador" 
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"Área do trocador de evaporação" 
F_evap=1 "Fator de correção para a média logaritmica de temperatura será 1, uma vez que ocorre 
evaporação no trocador" 
deltaTML_evap=(((Tq_sai_evap+273)-(Tf_ent_evap+273))-((Tq_ent_evap+273)-
(Tf_sai_evap+273)))/ln(((Tq_sai_evap+273)-(Tf_ent_evap+273))/((Tq_ent_evap+273)-
(Tf_sai_evap+273))) "Média logaritmica das temperaturas em [K]" 
A_TC_evap=pi*D_e_tubo_evap*L_tubo_evap*N_tubos_evap  "Equação para determinar o 
comprimento do evaporador"    
A_TC_evap=Q_dot_evap*1000/(U_casco_tubo_evap*deltaTML_evap)*F_evap   "Área de troca 
térmica do evaporador em [m^2]" 
  
"Determinação da perda de carga no lado do casco do evaporador" 
f_lado_casco_evap=exp(0,576-0,19*ln(Re_lado_casco_evap))       "Fator de atrito no lado do casco" 
N_deflet_evap=L_tubo_evap/Esp_deflet_evap-1      "Número de defletores do trocador" 
F_correção_visc_evap=(mum_H2O_glicol_evap/mu_parede_H2O_glicol_evap)^0,14  "Fator de 
correção da viscosidade"                                                                                                                                                                                            
deltaP_lado_casco_evap=((f_lado_casco_evap*G_casco_evap^2*(N_deflet_evap+1)*D_i_casco_eva
p)/(2*rhom_H2O_glicol_evap*Dh_evap*F_correção_visc_evap))/1000   "Perda de carga no lado do 
casco em [kPa] que pode ser despresada"  
   
 
"++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++++" 
"CICLO DE DESCARGA" 
  
"DETERMINAÇÃO DA FUGA DE CALOR DO TANQUE DE ARMAZENAMENTO NO PROCESSO DE 
DESCARGA" 
 
T_des=T[3]     "Limites da temperatura de descarga 3<T[3]<5"    
                                                                        
Q_vaz_des=A_Tanq*((T_amb-T_des)/R_Term)*t_des_horas  "Fuga de calor processo de descarga" 
  
"DETERMINAÇÃO DA VAZÃO MÁSSICA DA SOLUÇÃO ETILENO ÁGUA/GLICOL DO CIRCUITO 
DE DESCARGA" 
cp_agua_glicol=(cp[3]+cp[4])/2 
m_dot_des=Q_dot_C/(cp_agua_glicol*(T[4]-T[3])) "Vazão mássica média do circuito de descarga em 
[kg/s]"  
  
 
"Vazão mássica de pico de água gelada (etileno água/glicol) durante o período de descarga" 
m_dot_des_18h=Q_dot_C_18h/(cp_agua_glicol*(T[4]-T[3]))  "Vazão mássica do circuito de água 
gelada no horário de 18h" 
m_dot_des_pico=m_dot_des_18h   "Vazão mássica máxima do circuito de água gelada"    
  
  
"DETERMINAÇÃO DA ÁREA DO TROCADOR DE CALOR DA UTA" 
"será considerado trocador do tipo compacto de aleta corrugada aplicado comumente em sistemas de 
condicionamento de ar" 
  
"Considerando a velocidade de escoamento do ar na UTA entre 8 e 12 [m/s] conforme catálogo da 
TROX temos que:" 
P_t=0,0381[m]   "Passo transversal dos tubos" 
P_l=0,033[m]     "Passo longitudinal dos tubos" 
D_c=0,01685[m]  "Diâmetro do colarinho" 
E_aleta=0,00025[m] "Espessura da aleta" 
P_aleta=0,00643[m] "Passo da aleta" 
Ee_aletas=P_aleta-E_aleta   "Espassamento entre aletas em [m]" 
D_e=D_c-2*E_aleta  "Diâmetro externo do tubo" 
Di_tubo_TC_UTA=0,016[m] "Diâmetro interno do tubo do trocador de calor" 
"N_tubos_t=65   Número de tubos transversais" 
N_tubos_l=4     "Número de fileiras de tubos do trocador da UTA" 
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Prof_TC_UTA=P_l*N_tubos_l  "Profundidade do Trocador de calor da UTA em [m]" 
Teta_aleta=18,5[deg]  "Ângulo de corrugação da aleta"          
  
A_flux_livre=m_dot_ar_pico/(vel_ar_UTA*rho_ar_UTA)   "Área total de fluxo livre do ar em [m^2]" 
A_min_flux_livre=(P_t-D_e)*Ee_aletas                              "Área mín de fluxo livre" 
N_Amin_flux_livre=A_flux_livre/A_min_flux_livre              "Número de áreas mínimas de fluxo livre" 
Altura_UTA=N_tubos_t*P_t                                               "Altura da UTA [m]" 
Largura_UTA=A_flux_livre/(N_tubos_t*(P_t-D_e))+((A_flux_livre/(N_tubos_t*(P_t-
D_e)))/P_aleta)*E_aleta                                                        "Largura da UTA em [m]"   
A_f_total_UTA=Altura_UTA*Largura_UTA                         "Área frontal total da UTA em [m^2]" 
Dh_UTA=4*A_min_flux_livre/(2*((P_t-D_e)+Ee_aletas))   "Diâmetro hidráulico da UTA em [m]" 
  
Re_UTA=(rho_ar_UTA*vel_ar_UTA*Dh_UTA)/((mu[1]+mu[2])/2)      "Reynolds lado do ar na UTA"  
  
"Reynolds =>1000 então será utilizada as correlações de fator de Colburn e fator de atrito 
desenvolvidas por Wang et. al. (2002)" 
J=0,0646*Re_UTA^j_1*(D_c/Dh_UTA)^j_2*(Ee_aletas/P_t)^(-
1,03)*(P_l/D_c)^0,432*(tan(Teta_aleta))^(-0,692)*N_tubos_l^(-0,737)  "Fator de Colburn" 
j_1=-0,0545-0,0538*tan(Teta_aleta)-0,302*N_tubos_l^(-0,24)*(Ee_aletas/P_l)^(-
1,3)*(P_l/P_t)^0,379*(P_l/Dh_UTA)^(-1,35)*tan(Teta_aleta)^(-0,256) 
j_2=-1,29*(P_l/P_t)^(1,77-9,43*tan(Teta_aleta))*(D_c/Dh_UTA)^(0,229-
1,43*tan(Teta_aleta))*N_tubos_l^(-0,166-1,08*tan(Teta_aleta))*(Ee_aletas/P_t)^(-
0,174*ln(0,5*N_tubos_l)) 
  
Nuss_ar_UTA=J*Re_UTA*((Prandtl[1]+Prandtl[2])/2)^(1/3)  "Nusselt do lado do ar na UTA" 
  
h_conv_ar_UTA=(Nuss_ar_UTA*((kondut[1]+kondut[2])/2))/Dh_UTA  "Coeficiente convectivo do lado 
do ar na UTA em [w/(m^2*K)]" 
  
"Cálculo do fator de atrito para o lado do ar na UTA" 
f_UTA=0,228*Re_UTA^f_1*(tan(Teta_aleta))^f_2*(Ee_aletas/P_l)^f_3*(P_l/D_c)^f_4*(D_c/Dh_UTA)^0
,383*(P_l/P_t)^(-0,247) 
f_1=-0,141*(Ee_aletas/P_l)^0,0512*(tan(Teta_aleta))^(-
0,472)*(P_l/P_t)^0,35*(P_t/Dh_UTA)^(0,449*tan(Teta_aleta))*N_tubos_l^(-
0,049+0,237*tan(Teta_aleta)) 
f_2=-0,562*(ln(Re_UTA))^(-0,0923)*N_tubos_l^0,013 
f_3=0,302*Re_UTA^0,03*(P_t/D_c)^0,026 
f_4=-0,306+3,63*tan(Teta_aleta) 
  
"Determinação do coeficiente convectivo da UTA, lado interno do tubo" 
Tm_H2O_glicol=(T[3]+T[4])/2       "Temperatura média da solução etileno água/glicol na UTA em [°C]" 
km_H2O_glicol=conductivity(EG;T=Tm_H2O_glicol;C=C_H2O_glicol)  "Condutividade térmica da 
solução água/glicol na temperatura média em [W/(m*K)]" 
cpm_H2O_glicol=cp(EG;T=Tm_H2O_glicol;C=C_H2O_glicol)  "Calor específico da solução 
água/glicol na temperatura média em [kJ/(kg*K)]" 
Prm_H2O_glicol=prandtl(EG;T=Tm_H2O_glicol;C=C_H2O_glicol)   "Prandtl da solução água/glicol 
na temperatura média" 
mum_H2O_glicol=viscosity(EG;T=Tm_H2O_glicol;C=C_H2O_glicol)   "Viscosidade absoluta da 
solução água/glicol na temperatura média em [Pa*s]" 
rhom_H2O_glicol=density(EG;T=Tm_H2O_glicol;C=C_H2O_glicol)   "Densidade do etileno 
água/glicol na temperatura média" 
  
m_dot_pico_tubo_UTA=m_dot_des_pico/((N_tubos_t*N_tubos_l)/5)    "Vazão mássica de etileno 
agua/glicol por tubo do troc. calor da UTA considerando feixes de 5 tubos [kg/s]" 
V_dot_des_pico_tubosTC=m_dot_pico_tubo_UTA/rhom_H2O_glicol   "Vazão volumétrica de água 
glicol por tubo do troc. calor da UTA [m^3/s]"  
Ai_tubo_TC_UTA=(pi*Di_tubo_TC_UTA^2)/4  "Área da seção interna do tubo do troc. calor da UTA 
[m^2])" 
v_esc_pico_tubosTC_UTA=(V_dot_des_pico_tubosTC)/Ai_tubo_TC_UTA   "Velocidade de 
escoamento do etileno glicol dentro dos tubos do troc. de calor da UTA em [m/s]" 
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Re_i_tubo_UTA=rhom_H2O_glicol*v_esc_pico_tubosTC_UTA* Di_tubo_TC_UTA/mum_H2O_glicol      
"Reynolds para o escoamento interno dos tubos do trocador de calor da UTA" 
Nuss_i_tubo_UTA=0,023*Re_i_tubo_UTA^(4/5)*Prm_H2O_glicol^0,4   "Correlação de Nusselt 
desenvolvida por Dittus-Boelter para fluido aquecendo 0,7<=Pr<=160; Re.>=10000 e L/D>=10 
conforme Incropera (2003)" 
h_conv_H2O_glicol_UTA=(km_H2O_glicol/Di_tubo_TC_UTA)*Nuss_i_tubo_UTA   "Coeficiente 
convectivo do lado da solução etileno água/glicol na UTA em [w/(m^2*K)]" 
  
"Determinação do coeficiente de condutividade do tubo de cobre do troc. Calor da UTA"  
Tm_copper=(T[1]+T[3])/2  "Temperatura do tubo de cobre do trocador de calor da UTA na 
temperatura média dos fluxos quente e frio" 
k_copper_UTA=conductivity(Copper; T=Tm_copper)  "Condutividade térmica do tubo de cobre 
[W/(m*K)]" 
  
"Determinação do coeficiente global de transferência de calor no troc. de calor da UTA" 
"U_global_UTA=1/(1/h_conv_ar_UTA+(ln((D_e/2)/(Di_tubo_TC_UTA/2)))/k_copper_UTA+1/h_conv_H
2O_glicol_UTA)" "Coeficiente global considerando condutividade no tubo de cobre" 
U_global_UTA=1/(1/h_conv_ar_UTA+1/h_conv_H2O_glicol_UTA) "Coficiente global considerando 
tubo delgado despresando efeitos da resistência térmica da parede do tubo, e resistência por 
encrustração" 
  
"Método da Efetividade NUT" 
cp_m_ar=(cp[1]+cp[2])/2       "Calor específico médio do ar entre os estados 1 e 2" 
C_q=m_dot_ar_pico*cp_m_ar  "capacidade térmica do fluido quente" 
cp_m_H2O_glicol=(cp[3]+cp[4])/2        "Calor específico médio da solução água/glicol entre os 
estados 3 e 4" 
C_f=m_dot_des_pico*cp_m_H2O_glicol    "capacidade térmica do fluido frio" 
  
C_min=C_q                                             "C_q<C_f logo C_min=C_q"  
C_r=C_q /C_f                                         "Razão de capacidade térmica" 
Tq_e=T[1] 
Tq_s=T[2] 
Tf_e=T[3] 
Tf_s=T[4] 
Efet_UTA=(C_q*(Tq_e-Tq_s))/(C_min*(Tq_e-Tf_e))   "Efetividade do Trocador da UTA" 
NUT=-(1/C_r)*ln(C_r*ln(1-Efet_UTA)+1)     "NUT do trocador passe único para C_min misturado" 
  
A_TC_UTA=(2*(A_flux_livre/(N_tubos_t*(P_t-D_e)*P_aleta))*(P_t*N_tubos_t)*(N_tubos_l*P_l))-
(N_tubos_l*N_tubos_t*(pi*D_e^2)/4)+(N_tubos_l*N_tubos_t*pi*D_e*(N_Amin_flux_livre*Ee_aletas-
(N_Amin_flux_livre-1)*E_aleta)) 
  
A_TC_UTA=(NUT*C_min*1000)/U_global_UTA  "Área do trocador de calor da UTA. 1000 é o fator de 
conversão da capacidade térmica de [kW/K] para [W/K], uma vez que U global está em [W/(m^2*K)]" 
  
  
"DETERMINAÇÃO DA POTÊNCIA DA BOMBA DO CICLO DE DESCARGA" 
eta_bomb_des=0,8   "Eficiência isentrópica entre 80% a 90% conforme Çengel 2013 pag 371. Logo 
adotou-se para este trabalho 80% confome Sanaye e Hekmatian (2016)" 
L_tubo_des=150     "Comprimento estimado de tubulação baseado no tamanho do tanque e no 
espaçamento da serpentina em [m]" 
V_dot_des=m_dot_des/rho_agua_glicol      "Vazão volumétrica do circuito de descarga [m3/s]" 
v_esc_des=2,88            "Velocidade de escoamento na tubulação adotada baseado nas médias 
2,4m/s e 3,35m/s em WANG (2000)" 
mu_agua_glicol=(mu[3]+mu[4])/2       "Viscosidade média da solução água glicol em [Pa.s]" 
rho_agua_glicol=(rho[3]+rho[4])/2       "Densidade média da solução água glicol [kg]m3]" 
Di_tub_des=sqrt((4*V_dot_des)/(pi*v_esc_des))           "Diâmetro calculado com base na vazão 
média de água gelada" 
  
V_dot_des_pico=m_dot_des_pico/rho_agua_glicol 
v_esc_des_pico=3,35 
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Re_des=(rho_agua_glicol*v_esc_des_pico*Di_tub_des)/mu_agua_glicol  "Reynolds >10000 
Turbulento" 
Rugo_tub_des=0,046   "Rugosidade absoluta para tubo de aço comercial 0,046 (inox = 0,002) 
conforme White (1998)" 
f_atrito_des=0,25*(log10((Rugo_tub_des/Di_tub_des)/3,7+5,74/(Re_des^0,9)))^(-2)  "fator de atrito 
conforme White (1998)" 
f_atrito_cor_des=(-2*log10((Rugo_tub_des/Di_tub_des)/3,7+2,51/(Re_des*f_atrito^0,5)))^(-2)   "fator 
de atrito corrigido" 
  
deltaP_bomb_des=(f_atrito_cor_des*(L_tubo_des/Di_tub_des)*(v_esc_des_pico^2/2*g))/9,8  "Perda 
de carga na tubulação despresando a perda localizada em kPa onde 9,8 é o fator de correção de mca 
para kPa" 
  
 W_dot_bomb_des=(m_dot_des_pico*deltaP_bomb_des)/(rho_agua_glicol*eta_bomb_des)  "Potência 
da bomba da Torre de resfriamento em [kW]" 
  
  
"DETERMINAÇÃO DA POTEÊNCIA DO VENTILADOR DA UNIDADE DE TRATAMENTO DE AR 
(UTA)" 
rho_ar_UTA=rho[1]              "Densidade do ar médio na unidade de tratamento de ar em [kg/m^3]" 
v_UTA=1/rho_ar_UTA          "Volume específico do ar na UTA" 
V_dot_ar_UTA=m_dot_ar*v_UTA  "Vazão volumétrica de ar na UTA [m3/s]" 
vel_ar_UTA=8        "Velocidade média do ar dentro na UTA [m/s] conforme catálogo TROX do Brasil" 
Perdas_vent_UTA=(f_UTA*(Prof_TC_UTA/Dh_UTA)*(vel_ar_UTA^2/2*g)*rho_ar_UTA*g)/1000 
"Pressão estática da UTA em [kPa]" 
 
deltaP_vent_UTA=((rho_ar_UTA*vel_ar_UTA^2)/2*g)/102,04+1,8  "Perda de carga na UTA onde 
102,04 é fator de conversão de mmca para kPa na perda de carga dinâmica do ventilador e 1,8 é o 
valor da perda estática do ventilador conforme catálogo da TROX do Brasil" 
 
eta_vent_UTA=0,8       "Estimado baseado em valores práticos entre 80 e 90%. Adotou-se 80% 
confome Sanaye e Hekmatian (2016) " 
  
W_dot_vent_UTA=(deltaP_vent_UTA*V_dot_ar_UTA)/eta_vent_UTA "Potência do ventilador da 
unidade de tratamento de ar" 
  
"===========================================================================" 
"DETERMINAÇÃO DO VOLUME E DA ÁREA DE ESTOCAGEM" 
  
"Propriedades do gelo com temperatura variando entre: -10<T_Tanq<0" 
P_Tanq=P[12]                                                                             "Pressão do tanque de estocagem" 
rho_gelo=density(Water;P=P_Tanq;T=T_Tanq)                       "Densidade da água [kg/m3]" 
cp_gelo=specheat(Water;P=P_Tanq;T=T_Tanq)                     "Calor específico da água [kJ/kgK]" 
L_fus_agua=enthalpy_fusion(Water)                                       "Calor latente de fusão da água [kJ/kg]" 
  
  
"Propriedades da água com temperatura variando entre: 3<T[3]<5" 
rho_agua=density(Water;P=P_Tanq;T=T_des)               "Densidade da água [kg/m3]" 
cp_agua=specheat(Water;P=P_Tanq;T=T_des)              "Calor específico da água [kJ/kgK]" 
T_cong_agua=0[°C]                                                          "Temperatura de congelamento da água [°C]" 
"L_fus_agua=333,7              Retirado do livro para efeito de comparação [kJ/kg]" 
"rho_gelo=921                      Retirado do livro para efeito de comparação[kg/m3]" 
"cp_gelo=2,11                      Retirado do livro para efeito de comparação" 
  
Vol_Tanq=3600*Q_Tanq/(rho_agua*cp_agua*(T_des-
T_cong_agua)+rho_agua*L_fus_agua+rho_gelo*cp_gelo*(T_cong_agua-T_Tanq))   "Volume do 
tanque de estocagem [m3]" 
  
 A_Tanq=6*pi*(Vol_Tanq/(2*pi))^(2/3)   "Área do tanque de estocagem [m2]" 
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"============================================================================" 
"ANÁLISE EXERGÉTICA" 
  
"Para a modelagem e análise do sistema ITES deste modelo, a exergia química para a UTA também 
foi considerada. As equações a seguir mostram o cálculo da taxa de destruição de exergia em cada 
componente do sistema." 
 "T[12] Temperatura adotada para o estado morto" 
 "P[12] é a Pressão no estado morto" 
 "h[12] é a Entalpia no estado morto" 
  
 "CÁLCULO DA TAXA DE EXERGIA DESTRUÍDA NA UTA"              
P_1=P[12]+deltaP_vent_UTA    "Pressão na entrada da UTA" 
k[1]=cp[1]/cv[1]   
  
"Taxa de exergia para o estado 1 considerando a parcela de exergia química"  
cp_ar_seco=1,003 "[kJ/kg*K]" 
R_ar_seco=0,287 "[kJ/kg*K]" 
cp_vapor=1,872 "[kJ/kg*K]" 
R_vapor=0,461 "[kJ/kg*K]" 
  
Ex_dot_1=m_dot_ar*((cp_ar_seco+omega[1]*cp_vapor)*(T[12]+273)*((T[1]+273)/(T[12]+273)-1-
ln((T[1]+273)/(T[12]+273)))+(1+1,608*omega[1])*R_ar_seco*(T[12]+273)*ln(P_1/P[12])+R_ar_seco*(T
[12]+273)*ln((1+1,608*omega[12])/(1+1,608*omega[1]))+1,608*omega[1]*ln((1,608*omega[1])/(1,608*
omega[12]))*((1+1,608*omega[12])/(1+1,608*omega[1]))) 
 
"Taxa de exergia para o estado 2 considerando a parcela de exergia química"  
P_2=P[12] 
k[2]=cp[2]/cv[2]  
 
Ex_dot_2=m_dot_ar*((cp_ar_seco+omega[2]*cp_vapor)*(T[12]+273)*((T[2]+273)/(T[12]+273)-1-
ln((T[2]+273)/(T[12]+273)))+(1+1,608*omega[2])*R_ar_seco*(T[12]+273)*ln(P_1/P[12])+R_ar_seco*(T
[12]+273)*ln((1+1,608*omega[12])/(1+1,608*omega[2]))+1,608*omega[2]*ln((1,608*omega[2])/(1,608*
omega[12]))*((1+1,608*omega[12])/(1+1,608*omega[2]))) 
   
Ex_dot_3=m_dot_des*cp[3]*(T[12]+273)*((T[3]+273)/(T[12]+273)-1-ln((T[3]+273)/(T[12]+273)))        
  
Ex_dot_4=m_dot_des*cp[4]*(T[12]+273)*((T[4]+273)/(T[12]+273)-1-ln((T[4]+273)/(T[12]+273)))         
  
Ex_dot_dest_UTA=(Ex_dot_1+Ex_dot_3)-(Ex_dot_2+Ex_dot_4)   "Taxa de exergia destruída na UTA" 
  
   
"CÁLCULO DA TAXA DE  EXERGIA DESTRUÍDA NO COMPRESSOR" 
Ex_dot_6=m_dot_ref*((h[6]-h[12])-(T[12]+273)*(s[6]-s[12]))      "Taxa de exergia física no estado 6" 
  
Ex_dot_7=m_dot_ref*((h[7]-h[12])-(T[12]+273)*(s[7]-s[12]))      "Taxa de exergia física no estado 7" 
  
Ex_dot_dest_comp=Ex_dot_6-Ex_dot_7+W_dot_comp     "Taxa de exergia destruída no compressor" 
  
   
"CÁLCULO DA TAXA DE EXERGIA DESTRUÍDA  NA VÁLVULA DE EXPANSÃO" 
Ex_dot_5=m_dot_ref*((h[5]-h[12])-(T[12]+273)*(s[5]-s[12]))     "Taxa de exergia física no estado 5" 
  
Ex_dot_8=m_dot_ref*((h[8]-h[12])-(T[12]+273)*(s[8]-s[12]))      "Taxa de exergia física no estado 8" 
  
Ex_dot_dest_valv_exp=Ex_dot_8-Ex_dot_5        "Taxa de exergia destruída na válvula de expansão" 
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"CÁLCULO DA TAXA DE EXERGIA DESTRUÍDA NO CONDENSADOR" 
Ex_dot_9=m_dot_Tor*(cp[9]*((T[9]+273)-(T[12]+273))-(T[12]+273)*cp[9]*ln((T[9]+273)/(T[12]+273))-
R_vapor*(T[12]+273)*ln(P[9]/P[12])) "Taxa de exergia (física mais química) no estado 9" 
  
Ex_dot_10=m_dot_Tor*(cp[10]*((T[10]+273)-(T[12]+273))-
(T[12]+273)*cp[10]*ln((T[10]+273)/(T[12]+273))-R_vapor*(T[12]+273)*ln(P[10]/P[12]))  "Taxa de 
exergia (física mais química) no estado 10" 
  
Ex_dot_11=m_dot_Tor*(cp[11]*((T[11]+273)-(T[12]+273))-
(T[12]+273)*cp[11]*ln((T[11]+273)/(T[12]+273))-R_vapor*(T[12]+273)*ln(P[11]/P[12]))  "Taxa de 
exergia (física mais química) no estado 11" 
  
Ex_dot_dest_cond=(Ex_dot_7+Ex_dot_11)-(Ex_dot_8+Ex_dot_9)   "Taxa de exergia destruída no 
condensador" 
   
  
"CÁLCULO DA TAXA DE EXERGIA DESTRUÍDA NA TORRE" 
Ex_dot_13=m_dot_ar_Tor*((cp_ar_seco+omega[13]*cp_vapor)*((T[13]+273)-(T_o+273)-
(T_o+273)*ln((T[13]+273)/(T_o+273)))+R_ar_seco*(T_o+273)*((1+1,608*omega[13])*ln((1+1,608*om
ega[13])/(1+1,608*omega_o))+1,608*omega[13]*ln(omega_o/omega[13])))        "Taxa de exergia 
(física mais química) no estado 13" 
  
Ex_dot_14=m_dot_ar_Tor*((cp_ar_seco+omega[14]*cp_vapor)*((T[14]+273)-(T_o+273)-
(T_o+273)*ln((T[14]+273)/(T_o+273)))+R_ar_seco*(T_o+273)*((1+1,608*omega[14])*ln((1+1,608*om
ega[14])/(1+1,608*omega_o))+1,608*omega[14]*ln(omega_o/omega[14])))        "Taxa de exergia 
(física mais química) no estado 14"  
Ex_dot_dest_Tor=(Ex_dot_9+Ex_dot_13)-(Ex_dot_10+Ex_dot_14)    "Taxa de exergia destruída na 
torre de resfriamento" 
  
    
"CÁLCULO DA TAXA DE EXERGIA DESTRUÍDA NO EVAPORADOR" 
ExQ_dot_evap=Q_dot_evap*3600*(1-(T[12]+273)/(T_evap+273))  “Taxa de transf. de exergia devido 
a transferencia de calor" 
Ex_dot_dest_evap=(Ex_dot_5-Ex_dot_6)+ExQ_dot_evap  “Taxa de exergia destruída no evaporador"  
“Ex_dot_dest_evap=(T[12]+273)*(m_dot_ref*(s[6]-s[5])-Q_dot_evap/(T_evap+273)) "Conforme Çengel 
pág 623" 
   
  
"CÁLCULO DA TAXA DE EXERGIA DESTRUÍDA NO TANQUE DE ESTOCAGEM DE GELO" 
Ex_dot_dest_Tanq=Ex_dot_dest_car+Ex_dot_dest_des       "Taxa de exergia total destruída no 
Tanque de armazenamento de gelo"  
  
"Carga" 
Ex_dot_dest_car=(ExQ_Tanq_car-deltaEx_Tanq_car)/(t_car_horas*3600)       "Taxa de exergia 
destruída no processo de carga" 
ExQ_Tanq_car=((Q_vaz_car-Q_Tanq)*3600)*(1-(T[12]+273)/(T_Tanq+273))   "Exergia associada à 
transferência de calor no tanque de estocagem no processo de carga" 
  
deltaEx_Tanq_car=((-Q_Tanq+Q_vaz_car)*3600)-
(m_agua_Tanq*(T[12]+273)*(cp_agua*ln((T_F_agua+273)/(T_des+273))-
(L_fus_agua/(T_F_agua+273))+cp_gelo*ln((T_Tanq+273)/(T_F_agua+273))))  "Mudança de exergia 
no tanque durante o precesso de carga"  
  
m_agua_Tanq=Vol_Tanq*rho_agua         "massa de água no tanque em [kg]" 
T_F_agua=0                                             "Temperatura de congelamento da água em [°C]" 
  
"Descarga"  
Ex_dot_dest_des=Ex_dot_dest_fus+Ex_dot_dest_H2O_glicol               "Taxa de destruição de exergia 
no tanque durante o processo de descarga" 
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Ex_dot_dest_fus=(ExQ_Tanq_des-deltaEx_Tanq_des)/(t_des_horas*3600)       "Taxa de destruição 
de exergia devido à fusão do gelo no tanque" 
ExQ_Tanq_des=((Q_C+Q_vaz_des)*3600)*(1-(T[12]+273)/(T_des+273))            "Exergia associada à 
transferência de calor no tanque de estocagem no processo de descarga" 
  
deltaEx_Tanq_des=((Q_C+Q_vaz_des)*3600)-
(m_agua_Tanq*(T[12]+273)*(cp_gelo*ln((T_F_agua+273)/(T_Tanq+273))+(L_fus_agua/(T_F_agua+2
73))+cp_agua*ln((T_des+273)/(T_F_agua+273))))       "Mudança de exergia no tanque durante o 
precesso de descarga" 
  
ExQ_dot_dest_H2O_glicol=(Q_dot_c)*(1-(T[12]+273)/(T[4]+273))   "Taxa de destruição de exergia 
associada à transferência de calor na unidade de tratamento de ar" 
Ex_dot_dest_H2O_glicol=(Ex_dot_4-Ex_dot_3)+ExQ_dot_dest_H2O_glicol   "taxa de destruição de 
exergia resultante da transferência de calor entre o tanque de armazenamento e a água gelada" 
  
  
 "CÁLCULO DA EXERGIA DESTRUÍDA TOTAL NO SISTEMA ITES" 
 
Ex_dot_dest_total=Ex_dot_dest_UTA+Ex_dot_dest_comp+Ex_dot_dest_valv_exp+Ex_dot_dest_con
d+Ex_dot_dest_Tor+Ex_dot_dest_evap+Ex_dot_dest_Tanq 
  
  
"EFICIÊNCIA DE SEGUNDA LEI PARA O SISTEMA ITES" 
 eta_II=1-
Ex_dot_dest_total/(W_dot_vent_UTA+W_dot_bomb_des+W_dot_bomb_des+W_dot_comp+W_dot_b
omb_Tor+W_dot_vent_Tor) 
  
"============================================================================" 
"ANÁLISE ECONÔMICA" 
  
"FUNÇÕES CUSTO DE CAPITAL OU CUSTO DE AQUISIÇÃO DE EQUIPAMENTOS" 
  
C_UTA=24202*A_TC_UTA^0,4162    "Custo de capital da UTA dado em US$" 
C_bomb_Tor=705,48*W_dot_bomb_Tor^0,71*(1+0,2/(1-eta_bomb_Tor))  "Custo de capital da 
BOMBA DA TORRE DE RESFRIAMENTO dado em US$"  
C_bomb_des=705,48*W_dot_bomb_des^0,71*(1+0,2/(1-eta_bomb_des)) "Custo de capital da 
BOMBA DO CICLO DE DESCARGA dado em US$"  
C_Tanq=8,67*10^(2,9211*exp(0,1416*log10(Vol_Tanq)))   "Custo de capital do TANQUE DE 
ESTOCAGEM de gelo dado em US$" 
C_evap=16648,3*A_TC_evap^0,6123    "Custo de capital do EVAPORADOR dado em US$" 
C_cond=(516,621*A_TC_cond)+268,45    "Custo de capital do CONDENSADOR dado em US$" 
C_comp=((39,5*m_dot_ref)/(0,9-eta_isent_comp))*(P[7]/P[6])*ln(P[7]/P[6]) "Custo de capital do 
COMPRESSOR dado em US$" 
C_valv_exp=114,5*m_dot_ref    "Custo de capital da VÁLVULA DE EXPANSÃO dado em US$" 
C_Tor=746,749*(m_dot_Tor^0,79)*((T[9]-T[10])^0,57)*((T[9]-T[10])^(-
0,9924))*(0,022*wb[12]+0,39)^2,447          "Custo de capital da TORRE DE RESFRIAMENTO dado 
em US$" 
  
C_cap_total_ITES=C_UTA+C_bomb_Tor+C_bomb_des+C_Tanq+C_evap+C_cond+C_comp+C_valv
_exp+C_Tor  "Custo total de capital do sistema ITES" 
  
"TAXA DE CUSTO DE CAPITAL E MANUTENÇÃO PARA CADA COMPONENTE DO SISTEMA" 
i=0,1375          "Taxa de juros anual" 
FM=1,06         "Fator de Manutenção" 
N_car=1920    "Número de horas de funcionamento anual dos equipamentos no processo de carga 
no período de Janeiro a dezembro (8 horas, 5 dias, 4 semanas e 12 meses)" 
N_des=3360   "Número de horas de funcionamento anual dos equipamentos no processo de 
descarga no período de Janeiro a dezembro (14 horas, 5 dias, 4 semanas e 12 meses)"  
n=20   "Tempo de vida do sistema" 
FRC=(i*(1+i)^n)/((1+i)^n-1)   "Fator de recuperação de capital" 
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"TAXAS DE CUSTO ASSOCIADAS AO CAPITAL E MANUTENÇÃO DE CADA EQUIPAMENTO DO 
SISTEMA DADAS EM [US$/s]" 
C_dot_UTA=(C_UTA*FRC*FM)/(N_des*3600)        
C_dot_bomb_Tor=(C_bomb_Tor*FRC*FM)/(N_car*3600)   
C_dot_bomb_des=(C_bomb_des*FRC*FM)/((N_car+N_des)*3600) 
C_dot_Tanq=(C_Tanq*FRC*FM)/((N_car+N_des)*3600) 
C_dot_evap=(C_evap*FRC*FM)/(N_car*3600)   
C_dot_cond=(C_cond*FRC*FM)/(N_car*3600)  
C_dot_comp=(C_comp*FRC*FM)/(N_car*3600)  
C_dot_valv_exp=(C_valv_exp*FRC*FM)/(N_car*3600) 
C_dot_Tor=(C_Tor*FRC*FM)/(N_car*3600)   
  
 "TAXA DE CUSTO TOTAL DE CAPITAL MAIS MANUTENÇÃO NO PERÍODO DE UM ANO PARA O 
SISTEMA ITES DADO EM [US$/s]" 
C_dot_cap_man=C_dot_UTA+C_dot_bomb_Tor+C_dot_bomb_des+C_dot_Tanq+C_dot_evap+C_dot
_cond+C_dot_comp+C_dot_valv_exp+C_dot_Tor 
 
C_cap_man_ITES_anual=C_dot_cap_man*(N_car+N_des)*3600  
  
"TAXA DE CUSTO OPERACIONAL DO SISTEMA NA ESTRATÉGIA DE ARMAZENAMENTO TOTAL 
DADO EM [US$/s] " 
  
"Definição dos custos das tarifas segundo critério horosazonal-azul para estabelecimento comercial 
do grupo A4-Comercial 2,3kV a 25kV considerando tensão de entrada da concessionária de 13,8kV" 
"Essa tensão escolhida segue os critérios da Resolução nº 456, de 29/11/2000 da Aneel." 
  
Cot_Dolar=3,14  "Conversão do dolar em reais 02/09/2017 https://www.conversor-dolar.com.br/" 
  
C_ele_off_pico_azul=0,5048/Cot_Dolar       "Custo do consumo de eletricidade fora da ponta durante 
o período úmido, bandeira tarifária verde segundo configuração horosazonal-azul, desconsiderando a 
demanda [US$/kWh]" 
C_ele_on_pico_azul=((11*0,5048+3*0,7274)/14)/Cot_Dolar      "Custo da eletricidade para o período 
de ponta dadas as mesmas considerações acima (em azul) ressaltando que no período de descarga 
serão contabilizados apenas três horas do período de ponta [US$/kWh]" 
  
C_ele_off_pico_verde=0,5048/Cot_Dolar       "Custo do consumo de eletricidade fora da ponta 
durante o período úmido, bandeira tarifária vermelha segundo configuração horosazonal-verde, 
desconsiderando a demanda [US$/kWh]" 
C_ele_on_pico_verde=((11*0,5048+3*1,4979)/14)/Cot_Dolar        "Custo da eletricidade para o 
período de ponta dadas as mesmas considerações acima (em verde) [US$/kWh]" 
  
 C_Dem_off_pico_azul=12,6251/Cot_Dolar   "Custo da demanda fora de pico horosazonal azul em 
[US$/kW]" 
C_Dem_on_pico_azul=31,7701/Cot_Dolar   "Custo da demanda no pico horosazonal azul em 
[US$/kW]" 
C_Dem_verde=12,6251/Cot_Dolar   "Custo da demanda horosazonal verde [US$/kW]" 
  
  
C_dot_Dem_off_pico_azul=(((W_dot_bomb_des+W_dot_bomb_Tor+W_dot_vent_Tor+W_dot_comp)*
C_Dem_off_pico_azul)/(8*5*4*3600))+((W_dot_bomb_des+W_dot_vent_UTA)*C_Dem_off_pico_azul)
/(11*5*4*3600)   "Taxa de custo de demanda off pico horosazonal azul" 
 
C_dot_Dem_on_pico_azul=((W_dot_bomb_des+W_dot_vent_UTA)*C_Dem_on_pico_azul)/(3*5*4*36
00)   "Taxa de custo de demanda on pico horosazonal azul" 
 
C_dot_Dem_total_azul=C_dot_Dem_off_pico_azul+C_dot_Dem_on_pico_azul   "Taxa de custo de 
demanda total horosazonal azul" 
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C_dot_Dem_total_verde=(((W_dot_bomb_des+W_dot_bomb_Tor+W_dot_vent_Tor+W_dot_comp)*C
_Dem_verde)/(8*5*4*3600))+((W_dot_bomb_des+W_dot_vent_UTA)*C_Dem_verde)/(11*5*4*3600)+(
(W_dot_bomb_des+W_dot_vent_UTA)*C_Dem_verde)/(3*5*4*3600) 
  
Gasto_Dem_off_pico_anual_azul=19*5*4*12*3600*C_dot_Dem_off_pico_azul  "Gasto com demanda 
off pico anual horosazonal azul" 
Gasto_Dem_on_pico_anual_azul=3*5*4*12*3600*C_dot_Dem_on_pico_azul  "Gasto com demanda 
on pico anual horosazonal azul" 
Gasto_Dem_anual_verde=22*5*4*12*3600*C_dot_Dem_total_verde  "Gasto com demanda anual 
horosazonal verde" 
  
C_dot_oper_ITES_azul=((W_dot_comp+W_dot_bomb_Tor+W_dot_bomb_des+W_dot_vent_Tor)*(C_
ele_off_pico_azul/3600))+((W_dot_bomb_des+W_dot_vent_UTA)*(C_ele_on_pico_azul/3600))+C_dot
_Dem_total_azul 
C_oper_anual_ITES_azul=C_dot_oper_ITES_azul*(N_car+N_des)*3600   "custo operacional anual 
ITES azul" 
  
C_dot_oper_ITES_verde=((W_dot_comp+W_dot_bomb_Tor+W_dot_bomb_des+W_dot_vent_Tor)*(C
_ele_off_pico_verde/3600))+((W_dot_bomb_des+W_dot_vent_UTA)*(C_ele_on_pico_verde/3600))+C
_dot_Dem_total_verde 
C_oper_anual_ITES_verde=C_dot_oper_ITES_verde*(N_car+N_des)*3600     "custo operacional 
anual ITES verde" 
  
  
"CONSUMO TOTAL ANUAL DE ELETRICIDADE DO SISTEMA ITES" 
eta_motor_ele=0,88    "Eficiência média de motores elétricos trifásicos, 60 Hz, 4 polos conforme 
catálogo WEG" 
Cons_ele_anual_car=((W_dot_comp+W_dot_bomb_Tor+W_dot_bomb_des+W_dot_vent_Tor)/eta_m
otor_ele)*N_car    "Consumo anual de eletricidade no período de carga dado em kWh" 
Cons_ele_anual_des=((W_dot_bomb_des+W_dot_vent_UTA)/eta_motor_ele)*N_des  "Consumo 
anual de eletricidade no período de descarga dado em kWh" 
Cons_ele_anual_total=Cons_ele_anual_car+Cons_ele_anual_des  "Consumo anual de eletricidade 
total do sistema dado em kWh" 
Energ_total_mens_ITES=Cons_ele_anual_total/12    "Consumo total mensal médio de eletricidade do 
sistema ITES dado em kWh" 
  
  
"FINALMENTE, A TAXA DE CUSTO TOTAL EM [US$/s] DO SISTEMA ITES ENVOLVENDO OS 
CUSTOS DE CAPITAL E MANUTENÇÃO, CUSTO DE OPERAÇÃO E DE PENALIDADE DE 
EMISSÃO DE CO2 É:"  
 
Custo_dot_total_ITES_azul=C_dot_cap_man+C_dot_oper_ITES_azul+C_dot_CO2 
Custo_dot_total_ITES_verde=C_dot_cap_man+C_dot_oper_ITES_verde+C_dot_CO2 
  
Custo_total_anual_ITES_azul=C_oper_anual_ITES_azul+C_cap_man_ITES_anual+C_CO2_ITES_a
nual   "Custo total do sistema ITES operando na tarifa azul" 
Custo_total_anual_ITES_verde=C_oper_anual_ITES_verde+C_cap_man_ITES_anual+C_CO2_ITES
_anual   "Custo total do sistema ITES operando na tarifa verde" 
  
  
"TEMPO DE RETORNO DO INVESTIMENTO (PAYBACK)" 
C_oper_anual_conv=5766225  "Custo operacional do sistema convencional no período de um ano 
dado em [US$] operando em tarifa azul por nao deslocar cargas" 
deltaC_oper_azul=C_oper_anual_conv-C_oper_anual_ITES_azul  "Diferença entre o custo 
operacional do sistema convencional e o sistema ITES operando em tarifa azul" 
deltaC_oper_verde=C_oper_anual_conv-C_oper_anual_ITES_verde  "Diferença entre o custo 
operacional do sistema convencional e o sistema ITES operando em tarifa verde" 
  
C_cap_total_conv=1019635       "Custo de capital total do sistema convencional" 
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deltaC_RV=0,1*abs(C_cap_total_ITES-C_cap_total_conv)      " Diferença entre o valor venal do 
sistema ITES e o sistema convencional no final de sua vida útil" 
"deltaC_RV=0,1*C_Tanq" 
deltaC_capital=abs(C_cap_total_ITES-C_cap_total_conv)  
  
  
deltaC_oper_azul*(((1+i)^Payback_azul-
1)/(i*(1+i)^Payback_azul))+deltaC_RV*(i/(1+i)^Payback_azul)=deltaC_capital  "Tempo de retorno do 
investimento (Payback) operando com tarifa azul"   
 deltaC_oper_verde*(((1+i)^Payback_verde-
1)/(i*(1+i)^Payback_verde))+deltaC_RV*(i/(1+i)^Payback_verde)=deltaC_capital     "Tempo de retorno 
do investimento (Payback) operando com tarifa verde"   
  
 
"============================================================================" 
"ANÁLISE AMBIENTAL" 
  
"ESTIMATIVA DE EMISSÃO ANUAL DE CO2 PARA O SISTEMA ITES DADO EM [kg]" 
Emiss_CO2=f_CO2*Cons_ele_anual_total 
  
f_CO2=0,065         "Fator de emissão de CO2 dado em [kg/kWh]"  
C_CO2=30            "Custo de penalidade por tonelada de CO2 emitido na atmosfera pelo sistema 
ITES dado em [US$/ton]"    
  
  
"TAXA DE CUSTO DEVIDO À PENALIZAÇÃO POR EMISSÃO DE CO2  PARA O SISTEMA ITES 
DADO EM [US$/s]" 
C_dot_CO2=((Emiss_CO2/1000)*C_CO2)/((N_car+N_des)*3600) 
C_CO2_ITES_anual=C_dot_CO2*(N_car+N_des)*3600 
  

 


