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RESUMO

Este trabalho traz a abordagem de um sistema de refrigeracdo por absor¢do acionado
pelos gases de exaustdo de uma turbina a gas com o intuito de produzir 4gua gelada e
resfriar o ar de admissdo da mesma. O chiller de absorcdo denominado ARCTIC, cujo
par de trabalho é amdnia-agua, é capaz de resfriar ou aquecer o ar ambiente para melhor
funcionamento da turbina e apresenta apenas 11,5% do consumo de um chiller de
compressédo de vapor de mesma capacidade. Optou-se aqui por apresentar uma
caracterizacdo geral do sistema de absorcdo, levando em considera¢do conceitos de
conservacdo de massa e de energia para o caso de resfriamento do ar de entrada da
turbina. Além disso, foi desenvolvida uma modelagem do ciclo utilizando como recurso o
sofware Engineering Equation Solver (EES) que contém uma linguagem de fécil
programacdo e base de dados termodindmicos do par NH3-H,O. Os resultados obtidos
foram comparados com a literatura principal de referéncia com erro relativo maximo de
12,4%. O COP alcangado para a condigdo do ar ambiente a 41,7°C foi igual a 0,426 para
uma taxa de recuperacdo de calor equivalente a 10093 kW. A simulacdo ainda permitiu
correlacionar o COP as temperaturas do evaporador, gerador e condensador, assim como
a taxa de recuperacdo de calor com a capacidade do sistema de dgua gelada em funcéo da

variacdo da temperatura ambiente.

Palavras-chave: Gases de exaustao. Turbina a gas. Chiller de absorcao.



ABSTRACT

This work presents the approach of an absorption refrigeration system activated by the
exhaust gases of a gas turbine in order to produce ice water to cool the intake air of the
turbine. The absorption chiller called ARCTIC whose working fluid is ammonia-water is
capable of cooling or heating the ambient air for better turbine operation and presents
only 11.5% of the consumption compared to a compression chiller of the same capacity.
It was chosen to present a general characterization of the absorption system taking into
account concepts of mass conservation and energy in case of turbine inlet air cooling. In
addition, a cycle modeling was developed using the Engineering Equation Solver (EES)
software which contains an easy programming language and a thermodynamic database
of the NH3-H20O pair. The results obtained were compared with the main reference
literature with a maximum relative error of 12.4%. The COP achieved for the ambient air
condition equal to 41.7°C was 0.426 for a heat recovery rate equal to 10093 kW. The
simulation also allowed to correlate the COP to the temperatures of the evaporator,
generator and condenser, as well as the heat recovery rate with an ice water system

capacity as a function of the ambient temperature variation.

Keywords: Exhaust gases. Gas turbine. Absorption Chiller.
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1. INTRODUCAO

A energia elétrica no Brasil sofreu um processo de diversificacdo durante os ultimos 20
anos no que diz respeito a sua geragdo. Historicamente, o Brasil € um pais altamente
dependente de recursos hidricos, em que nesse contexto, 0s niveis dos reservatorios das
barragens devem ser adequados para uma melhor geracdo de energia através das usinas
hidrelétricas. Em 2001, o epis6dio marcante conhecido como “apagdo” foi o resultado da falta
de investimentos em geracdo e distribuicdo de energia, e da estiagem prolongada que
provocaram um verdadeiro colapso do sistema energético brasileiro. Esse fato, junto ao
crescimento vigente da populacdo e o surgimento de novas inddstrias foram os principais
motivos 0s quais desafiaram 0s governos passados a adotar medidas que impedissem

novamente o racionamento de energia a populacao.

A deciséo entdo tomada pelo governo federal consistiu na expanséo da capacidade de
producdo de energia elétrica através da implantacdo de usinas termelétricas cujo combustivel
principal utilizado € o gas natural. A geracdo de energia através dessas usinas € mais onerosa,
mas as suas contribuicGes, junto a outros investimentos e medidas adotadas pelo governo,
permitiram que o Brasil suprisse a demanda de energia nos periodos de déficit hidrico. Se por
um lado havia uma alta demanda e escassez na oferta de recursos energéticos, por outro,
novas tecnologias surgiram de uma forma bastante oportuna na tentativa de reduzir o alto
preco que se pagava para gerar energia. As empresas passaram a empregar nas suas plantas
sistemas de cogeragdo cujo conceito fundamental é o aprimoramento da eficiéncia energética
a partir da energia disponivel na propria planta para, assim, aumentar producdo de energia e

consequentemente seu rendimento.

As usinas termelétricas utilizam o calor gerado pela queima de combustiveis fdsseis
como carvao mineral, 6leo combustivel, 6leo diesel, gas natural etc, para produzir energia
elétrica. A usina termelétrica utilizada como referéncia neste trabalho, por exemplo, possui
duas turbinas bicombustivel, movidas a gas natural ou etanol, capazes de entregar uma
poténcia util de saida da ordem de 87 MW. Essa poténcia é maximizada gracgas ao sistema de
resfriamento do ar de admissdo de ambas as turbinas composto por dois chillers de
compressdo de vapor, assunto este abordado ao longo deste trabalho. Os sistemas de
refrigeracdo por compresséo de vapor sdo os mais utilizados mundialmente, reconhecidos por

apresentar alta eficiéncia. Entretanto, a preocupagdo com o uso racional de energia e a busca



incessante por tecnologias mais limpas foram os principais motivos de renovagéo do interesse
pelos sistemas de refrigeracdo por absorcdo. As maquinas de absorc¢do foram por muito tempo

“esquecidas” devido ao constante aprimoramento dos sistemas de compressao de vapor.

Os sistemas de refrigeracdo por absorcdo podem ser integrados as plantas térmicas
formando um sistema simples de cogeracdo. Tipicamente, eles utilizam os gases de escape
das turbinas como insumo energético. O calor contido nos gases de exaustdo, que seria
teoricamente desperdicado por completo, é entdo recuperado em um trocador de calor para
posterior geracdo de frio no evaporador. A maior virtude dos ciclos de absorcdo é a sua
capacidade de refrigeracdo caracterizada pelo consumo minimo de energia elétrica em
comparagdo aos sistemas de compressao de vapor. Alem disso, maquinas de absorcao tém se
mostrado vantajosas quando se ha uma boa disponibilidade de energia térmica a baixo custo.
Uma das barreiras que levam a sua ndo implementacdo, entretanto, se deve ao alto custo

inicial de aquisicdo e instalacdo desses equipamentos.

Atualmente, a UTE em andlise possui dois chillers mecanicos que garantem
flexibilidade a planta, por apresentar a possibilidade de trabalhar individualmente ou em
conjunto, com consumo total aproximado de 3,3 MW, segundo fontes da propria usina. O
estudo desenvolvido ao longo deste trabalho consiste em uma proposta de instalacdo de dois
chillers de absorc¢do cujo par de trabalho é aménia-agua, através de uma analise energética das
condicdes de funcionamento do ciclo. O sistema ARCTIC apresentado se caracteriza pela
robustez e flexibilidade, de operacdo extremamente confiavel para uma faixa consideravel de
temperatura, com multiplas inicializacbes e interrup¢des no seu funcionamento. Tal
empreendimento ja foi realizado e estudado em uma central termelétrica localizada no Texas
apresentando resultados bastante satisfatdrios, porém ndo ha relatos do uso de chillers de

absorcdo em usinas termelétricas aqui no Brasil.

O estudo do ciclo de absor¢édo propriamente dito serd todo ele desenvolvido utilizando
o software EES (Enginnering Equation Solver) onde serdo feitas variacBes de pardmetros
importantes do sistema e suas respectivas conclusdes. A plataforma escolhida possui uma
base de dados contendo as propriedades da solucdo binaria amdnia-agua além de apresentar

uma linguagem de facil programacéo.



2. OBJETIVOS
2.1 Objetivo Geral

O objetivo deste trabalho consiste em apresentar uma visdo e analise macroscopica
sobre a utilizacao de chillers de absorcdo que utilize os gases de escape de uma turbina a gas
de uma usina termelétrica localizada em Juiz de Fora — Minas Gerais. Para isso, serdo
utilizados principios fisicos de conservacdo de massa e energia segundo a teoria sustentada
pela Primeira Lei da Termodindmica. Os resultados serdo apresentados de acordo com a

simulacdo do ciclo feito no EES seguidos de suas respectivas analises.
2.2 Objetivos Especificos

Os objetivos especificos consistem em estimar as taxas de transferéncia de calor e o
fluxo massico nos componentes principais do ciclo de absor¢do para permitir a correlagédo

gréafica dos parametros em funcéo da temperatura ambiente.

e Coeficiente de performance (COP) versus Temperatura do gerador (Ts);
e Coeficiente de performance (COP) versus Temperatura do evaporador (T12);
e Temperatura do gerador (Ts) versus Temperatura do evaporador (T1,);

o Taxa de transferéncia de calor no gerador (Q'gemdor) versus Capacidade frigorifica do

circuito de a4gua gelada (mejew).



3. REVISAO BIBLIOGRAFICA E ESTADO DA ARTE

Muniz (2013) desenvolve uma anélise de aproveitamento termoecondémico de energia
ao utilizar a &gua fria do mar a grandes profundidades na aplicagdo combinada de
condicionamento de ar em acomodacdes de plataformas offshore e resfriamento do ar de
entrada em turbina a gas com capacidade instalada aproximada de 40 MW. A agua do mar
captada a 900m de profundidade e a 4°C foi utilizada em um trocador de calor de circuito
fechado de 4gua doce em combinagdo a um ciclo de compressdo de vapor. Esse circuito troca
calor com o ar através de uma serpentina evaporativa para entdo ser aspirado pela turbina a

gas, também estudado em Junior (2012).

O modelo de Muniz é projetado para uma reducao da temperatura do ar de admisséo de
35°C e 80% UR (condicdo local) para 15°C e 60% UR (condicdo final). O sistema proposto
obteve uma poténcia elétrica atil 1,8% menor, porém uma economia no consumo de gas
natural em 2,3% junto a um ganho de poténcia de 11,52%. (MUNIZ, 2013).

Junior (2012) ressalta o ganho de poténcia Util com a reducdo da TET, resultado de
uma simulagdo de um mesmo tipo de turbina heavy duty utilizando dois sistemas distintos de
resfriamento do ar de entrada do compressor: evaporativo rigido e compressao de vapor por
meio de acionamento elétrico. O trabalho faz um comparativo entre modelos de turbinas
existentes nos parques termelétricos brasileiros com suas respectivas representatividades no
setor com relacdo a geracdo total de energia. O modelo adotado € capaz de avaliar a
capacidade do chiller de compressdo de vapor necessaria para se obter o valor da TET
desejada e analisa os casos onde isso ndo é possivel. Nessa analise, adotou-se uma TET igual
a 10°C como parametro de estudo de 27 localidades brasileiras com ganhos de energia Util da
ordem de 11,2% para os sistemas de compressdo de vapor. Concluiu-se que ambos 0s
sistemas de resfriamento sdo interessantes do ponto de vista energético e se mostram viaveis

para serem implementados no Brasil.

Segundo Ibrahim, Rahman & Abdalla (2011), ao aumentar-se a TET das turbinas a gas
em 1°C, reduz-se a poténcia de saida da mesma em 1%. A performance das turbinas a gas é
extremamente sensivel as condi¢cBes ambientes em que, na condi¢do de temperaturas elevadas,
a massa especifica do ar diminui e, consequentemente, a poténcia de saida da turbina cai
devido ao aumento do trabalho de compressdo do ar de entrada pelo compressor, assim
também citado em Santos & Andrade (2012).



No trabalho de Ibrahim, Rahman & Abdalla (2011), afirma-se ainda que para uma
simples unidade de turbina a gas sem cogeragdo, um chiller de absor¢do de um Unico estagio
que utiliza o par LiBr-agua parece ser a solucdo mais adequada devido ao coeficiente de

performance relativamente alto e ao baixo custo de refrigeracéo.

Erickson, Anand & Ellen (2015) propSe um novo modelo, mais eficiente, de
resfriamento do ar de entrada no compressor utilizando um chiller de absorcdo, com
capacidade de 2000 TR, cujo o par &gua-amonia foi usado nessa aplicacdo. O sistema trabalha
entre 38 e 8,9°C com ganho de poténcia de 40 para 51 MW sem aumento no heat rate. Além
disso, possui um ganho de energia liquido de 2 MW se comparado ao chiller de compressao
de vapor. Na tentativa de se evidenciar os beneficios trazidos por esse novo modelo, o artigo
faz uma comparacédo entre os métodos de resfriamento do ar entrada em turbinas a gas como

mostra a Figura 1 abaixo:

Figura 1. Poténcia da turbina para diversos sistemas de reducdo da TET
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Fonte: Erickson, Anand & Ellen (2015).

Com base na performance da turbina fabricada pela General Eletric modelo LM 6000, a
poténcia de base, isto €, sem nenhum método de reducdo da TET, gira em torno de 38 MW a
temperatura de 38°C. O ciclo evaporativo de refrigeracdo alcanca uma poténcia de 44,6 MW
nas mesmas condig¢des, com o chiller mecéanico gera-se em torno de 49 MW e o chiller de
absorcdo proposto 51 MW. O ultimo se mostra interessante do ponto de vista energético, por
manter a TET praticamente constante durante seu periodo de funcionamento, ajustando seu
modo de operacdo entre resfriamento e aquecimento conforme as mudancas climaticas.
(ERICKSON, ANAND & ELLEN, 2015).



Santos & Andrade (2012) faz uma andlise termodindmica e econdmica em duas cidades
brasileiras baseada em literaturas existentes. Essa analise consistiu em trés sistemas distintos
de resfriamento do ar de entrada em uma turbina a gas hipotética de eixo Unico e de ciclo
simples. Os estudos apontaram que ambos 0os meétodos sd@o mais eficientes se operando com
umidades relativas baixas (¢= 18%), porém aquele que utiliza chiller de absorcédo é o que
apresenta maior eficAcia dentro de uma faixa bastante ampla de temperaturas,
independentemente das condi¢cGes ambientes. Para o uso de chillers de compressao de vapor,
o COP acima de 4,5 se mostrou interessante em altas temperaturas. Concluiu-se que, nas
condigdes 1SO, um aumento de 21°C na TET diminui em 11,42% a poténcia de saida da TG.
Assim como para Erickson, Anand & Ellen (2015), o chiller de absor¢cdo mantém a poténcia
de saida da turbina constante, representado na Figura 2, fato que ndo ocorre para os demais

métodos.

Figura 2. Comparacéo entre a poténcia gerada para os diferentes métodos de resfriamento do ar de
entrada do compressor
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Fonte: Santos & Andrade (2012).

No trabalho desenvolvido em Najjar (1996), concluiu-se que ao implementar um chiller
de absorgcdo com par 4gua-amonia na saida de uma TG simples, tem-se um ganho de 21% de
poténcia, 38% de eficiéncia térmica e melhora no consumo especifico de combustivel em
28%. Os calculos foram feitos comparando-se a performance da TG na situacédo de base e no

funcionamento em ciclo combinado. Os ciclos combinados mostraram ser menos sensiveis as



mudancas nas varidveis operacionais. Estudos termoecondmicos mostraram que o sistema

combinado era viavel, com tempo de retorno estimado em 3,7 anos.

Em Muthukumaran (2016), chegou-se a uma reducdo de 0,52% no trabalho de
compressdo utilizando o meétodo de resfriamento evaporativo, e 2,76% com o chiller de
absorcdo em comparacdo ao sistema operando na condicdo de base. Foi observado que a
reducdo da TET causa um aumento do calor de combustdo pois mais combustivel é
consumido quando se aumenta a vazdo massica de ar na entrada no compressor. Logo, como a
reducdo da TET usando o método evaporativo é menor do que na condi¢do quando se utiliza o
chiller de absorcao, ha um maior consumo de combustivel quando se implementa esse Ultimo
sistema. Foi observado um ganho de 1,5 MW nesse caso, se comparado ao resfriamento
evaporativo. O ganho total de poténcia utilizando o sistema de sistema de resfriamento por
absorcéo foi de 9,27%.

Chacartegui et al. (2008) faz uma extensa analise econdmica em uma planta de
cogeracdo situada na Espanha, mostrando os efeitos de diferentes métodos de resfriamento da
TET e seus respectivos impactos na geracdo de poténcia. Para essa finalidade, mostrou-se que
a implantacdo desses métodos pode ser bastante lucrativa além de ser ambientalmente
interessante devido a diminuicdo nas emissGes de CO, e NOx. Os estudos mostraram, para
esse caso, que seria interessante a instalacdo de um sistema hibrido de chiller elétrico com o

de absorc¢éo, porém este Ultimo apresenta elevado investimento inicial.

Sales, Carvalho & Venturini (2006) apresenta um estudo de viabilidade funcional e
econémica de um sistema de cogeracdo ao longo do gasoduto Coari-Manaus, utilizando uma
turbina a gas com capacidade para gerar 7 MW de poténcia nas condi¢fes 1SO, acoplado a um
chiller de absor¢do com par agua-aménia de simples efeito. Os resultados apontaram para um
suprimento total de energia da cidade de Iranduba com a TG operando apenas em 50% da sua
carga total. Da andlise econdmica, concluiu-se que o tempo de retorno do investimento
aumenta consideravelmente a atribui esse fato ao baixo fator de capacidade do sistema e a

tributacdo atual brasileira.

Nobrega (2008) observou um grande potencial de cogeracdo aplicado a Usina
Termelétrica de Camacari que funciona com ciclo simples de geracdo de energia. A poténcia
total da planta esta estimada em 350 MW através das 5 (cinco) turbinas a gas nela instaladas.

Na modelagem do ciclo construida no software Thermoflow, algumas comparacdes
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importantes foram feitas para identificagdo do melhor projeto de ciclo combinado. Sabe-se
que 0 HRSG (Heat Recovery Steam Generator) ou caldeira de recupera¢do com multiplos
niveis de pressdo, por exemplo, apresenta eficiéncia maior do que aquela com apenas um
nivel. Para o resfriamento do ar de admissdo do compressor, utilizando trés valores diferentes
de efetividade, adotou-se o sistema fogger com base na aspersdo de uma névoa constituida
por microgoticulas de &gua. Esses sistemas tipo fogger associados as caldeiras de recuperagdo
verticais apresentaram bons resultados no que se refere a reducdo do custo especifico de

producdo de energia e do periodo de retorno do investimento inicial.

Boonnasa, Namprakai & Muangnapoh (2005) desenvolveu um estudo na Tailandia
para aumentar o ganho de poténcia em uma planta de ciclo combinado com capacidade
equivalente a 336 MW ja em operacgdo por 8 anos. A proposta foi introduzir ao sistema um
chiller de absor¢éo que usa como fonte de calor o vapor de escape da turbina a baixa presséo.
A analise foi feita a partir da metade da sua capacidade total, ou seja, para uma TG e metade
da producéo da turbina a vapor usando um chiller de duplo estagio cujo a par refrigerante é o
brometo de litio. Os parametros utilizados foram para o més de Abril, periodo que se
caracteriza como sendo a condi¢cdo mais critica para a operacdo da TG. Tal empreendimento
ocasionou um acréscimo no consumo de combustivel em 0,4 kg/s e a poténcia da turbina a
vapor diminuida em 1 MW. Em contrapartida, houve um acréscimo da poténcia de saida da
TG em 9 MW e diminuicdo do heat rate em 0,85%. O periodo de retorno do investimento

apresentado foi de 3,81 anos.

De acordo com Kolp, Flye & Guidotti (1994) a selecdo do método de resfriamento do
ar de admissdo em turbinas a gas é a chave principal para otimizacdo da performance da
planta. Ainda que os gases de exaustdo da turbina ndo afetem a performance do ciclo simples,
eles influenciam diretamente nos sistemas recuperacao de calor tais como aqueles usados na

cogeracao e em ciclos combinados.

O estudo de Kolp, Flye & Guidotti (1994) apresenta uma analise extensa da
superalimentacdo a partir do aumento da pressdo de entrada de uma turbina a gas,
particularmente o modelo da General Eletric LM 6000. Para compensar 0 aumento de
temperatura provocada pelo aumento de pressdo, 0 método evaporativo de reducgdo da TET foi
estudado. Afirma-se que tal método ndo sé aumenta a capacidade de geragdo da TG, mas ele

também permite que a TG funcione proximo ao seu limite na maior parte do tempo. No outro



caso analisado que consiste na utilizacdo de um chiller de absorgéo de capacidade igual a 300
TR (1055kW). Concluiu-se nesse caso que o ganho de producdo energética utlizando chiller
de absorcdo ndo foi muito maior se comparado ao uso do método evaporativo de

resfriamento, e ainda apresentou maior consumo de combustivel.

De Lucia, Lanfranchi & Boggio (1995) também estudou os metodos evaporativos, 0s
que utilizam chiller e a combinacdo de ambos para resfriamento do ar de admisséo da turbina
a gas LM6000 com baixa emissdo de NOx. O ciclo em questdo é utilizado tanto para
producdo de eletricidade quanto na producdo de vapor e, portanto, operando em ciclo
combinado. O estudo da situacdo concentrou-se principalmente nos aspectos econémicos e de
performance, relacionando variaveis referentes a temperatura ambiente no impacto do
funcionamento da planta. As simulagdes foram baseadas nos aspectos climéaticos em duas

plantas localizadas nas regifes norte e sul da Italia.

Ainda segundo Lucia, Lanfranchi & Boggio (1995), o fluxo de &gua de refrigeracdo do
absorvedor quando se utiliza ciclo de absorcdo de simples estagio é 1,5 vezes maior do que
aquele que utiliza duplo estagio. Para ambos 0s casos considerou-se uma unidade de absor¢édo
equivalente a 939 TR. Os métodos evaporativos se mostram mais eficientes para pequenas
variacOes de temperatura ao contrario do que ocorre quando se utiliza chiller de absorcéo,
porém o uso desse Ultimo fica restrito as temperaturas acima de 15°C. Os resultados
apontaram que o chiller de absorcdo integrado ao resfriamento evaporativo garante maior

desempenho da planta e maior ganho liquido anual.



4. REVISAO TEORICA

4.1 Turbinas a Géas

Por definicdo, as turbinas a gas sdo equipamentos que utilizam elementos rotativos
destinados a producdo de trabalho de eixo ou poténcia. Os primeiros estudos das turbinas a
gas datam poucos anos antes do inicio da Segunda Guerra Mundial, porém ndo eram
consideradas maquinas competitivas em comparacao as turbinas a vapor e 0os motores a diesel
ja existentes. A primeira importante aplicacdo das turbinas a gas foi na aviacdo militar quando
se obteve um grande salto em velocidade, fator este de primordial relevancia naquele periodo.
No inicio, eram maquinas ineficientes quanto ao consumo de combustivel, extremamente
barulhentas e ndo confiaveis. Entretanto, em menos de 20 anos, elas ganharam a maturidade

necessaria para se tornar o mecanismo de propulsdo padrdo da aviacdo civil atual.

Muitos anos depois, as turbinas a gas obtiveram 0 mesmo impacto positivo no
mercado fora do uso aeronautico. No final do século 20, as turbinas a gas para geracdo de
poténcia ja eram capazes de produzir 300 MW de poténcia de saida e eficiéncia térmica na
faixa dos 40% (COHEN, ROGERS & SARAVANAMUTTOO 2006).

4.1.1 Principio de Funcionamento

As turbinas a gas sdo compostas de ao menos trés componentes principais: o
compressor, a cdmara de combustéo e a turbina propriamente dita. A admissao do ar ocorre no
compressor onde o ar € comprimido em varios estagios até uma razao de pressdes da ordem
de 30:1 em se tratando de compressores axiais. Na camara de combustdo ocorre a reacdo de
combustdo entre a mistura ar-combustivel. Essa queima deve se dar de maneira estavel e
eficiente com pequena variacdo de pressao para que a saida dos gases aconteca de maneira
uniforme. A turbina, por sua vez, tem a funcdo de fornecer a poténcia para movimentar o
compressor e 0s acessorios, tal como o gerador. Ela extrai poténcia de eixo advindo dos gases
contidos na camara de combustdo, expandindo-0s para temperaturas e pressdes mais baixas.
Sendo assim, a poténcia desenvolvida é resultado do aumento da temperatura do fluido de
trabalho antes da expansdo. A Figura 3 mostra um esquema simplificado de um sistema de

uma turbina a gas.
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Os processos em uma turbina a g&s ocorrem em componentes separados,
diferentemente do que acontece com motores alternativos. O projeto e desenvolvimento dos
componentes sdo feitos separadamente e, depois, acoplados de diversas formas diferentes. Ha,
ainda, a flexibilidade em adicionar mais componentes (turbinas, compressores, e€ixos,

trocadores de calor, combustores etc.) dependendo da aplicacdo a fim de aumentar a eficiéncia

dos ciclos.
Figura 3. Ciclo Brayton de uma turbina a gas
Combustivel
2 Camara de combustao
LW 3
Ar 1 A V/

} Saida de poténcia

\—4H Gases de exaustio
Compressor Turbina

Fonte: Adaptado de Cohen, Rogers & Saravanamuttoo (2006).

Existem alguns fatores que afetam diretamente a performance das turbinas a gas. A
eficiéncia global de uma turbina a gas depende primeiramente da razdo de pressdes do
compressor. Outros dois parametros determinantes nesse caso sao a temperatura de entrada da
turbina (TIT, sigla para Turbine Inlet Temperature) e a eficiéncia dos componentes, que
atualmente é da ordem de 90% (COHEN, ROGERS & SARAVANAMUTTOO, 2006).

4.1.2 0O Ciclo Brayton

O ciclo Brayton é o ciclo termodin&dmico ideal de funcionamento das turbinas a gas no
qual a adicdo de calor acontece a pressao constante. Ele é composto basicamente por quatro

processos reversiveis:

e Compressdo isentropica no compressor
e Fornecimento de energia a presséo constante
e Expansdo isentrépica na turbina

e Rejeicéo de calor a presséo constante

11



O diagrama T-s do ciclo Brayton ideal esté representado pela Figura 4.

Figura 4. Diagrama T-s ciclo Brayton ideal

I

Fonte: Cengel & Boles (2007).

Desprezando as variaces das energias potencial e cinética, o balanco de energia de

um processo com escoamento permanente é dado por:

(qe - QS) + (We - Ws) = Nsgiga — Nentrada (1)

E as quantidades de calor transferidas tanto do fluido de trabalho quanto para ele sdo

dadas por:

de hs — hy = Cp(TB - T,) (2)
qs = hy— hy = Cp(T4 - Tp) 3)

A eficiéncia térmica do ciclo Brayton ideal € igual a

Ta_
Wiiq —1_ qs —1_ Cp(T4—T1) . Tl(T1 1)

de qe cp(Tz3—T2) - T, (;—Z— 1)

(4)

Nt,Brayton =

Como os processos 1-2 e 3-4 sdo isentropicos, entdo P, = P; e P, = P;.
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Substituindo na equacéo da eficiéncia térmica do ciclo Brayton ideal temos:

N¢,Brayton = 1- k-1 (6)

Py, ~ ~ , ~ -
onder, = - €arazao de presséo e ke a razdo entre os calores especificos.
1

Dessa forma, podemos observar que a eficiéncia do ciclo Brayton depende
essencialmente da razdo de pressao da turbina a gas e da razdo dos calores especificos do
fluido de trabalho. Tal eficiéncia é diretamente proporcional a estes dois parametros. O ponto
onde se observa a maior temperatura no ciclo é no ponto 3 e essa temperatura é limitada por
razGes metallrgicas das pas da turbina e, consequentemente, limitando também a razdo de

pressoes.
4.2 Ciclo aberto e Ciclo fechado

Os ciclos de uma turbina a gas podem ser classificados de duas formas: ciclos abertos
e ciclos fechados. Turbinas a gas sdo mais usadas em ciclos abertos, onde o ar atmosférico é
comprimido e injetado no combustor, misturado com combustivel e queimado, expandindo na
turbina e gerando trabalho, sendo liberado de volta a atmosfera apds o Gltimo estagio da

turbina. Um exemplo esquematico de um ciclo aberto € o ciclo da Figura 3.

Os ciclos fechados sdo raramente utilizados e requerem a recirculacdo do fluido de
trabalho e a adi¢do constante de calor em uma caldeira, por exemplo, para adicionar calor ao
fluido e este expandir na turbina. Para recircular o fluido, faz-se necessario um condensador
que permite esse fluido retornar as propriedades originais antes de ser direcionado ao
compressor ou bomba. Ao ser aquecido novamente, este € introduzido na turbina, gerando
trabalho continuo. O ciclo fechado mais utilizado esta ilustrado na Figura 5 que utiliza como
hipotese o ciclo padréo a ar.
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Figura 5. Ciclo fechado de uma turbina a gas
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Fonte: CENGEL & BOLES (2007).

4.3 Turbina a gas General Eletric LM 6000

A turbina GE LM 6000 é uma turbina a gas aeroderivativa utilizada para geracao de
energia elétrica. Originalmente ela recebia 0 nome de CF6-80C2 que, a partir de 1985,

equipou diversos avides comerciais ainda em operacdo atualmente (GE, 2008).

As turbinas a gas aeroderivativas sdo caracterizadas por apresentar maior eficiéncia,
ter alta confiabilidade, ocupar pouco espaco, menor relacdo peso/poténcia e flexibilidade na
manutencdo. Além disso, elas tém sido largamente usadas em bombeamento de 6leo e gas
natural em gasodutos e oleodutos, emergéncia em geracdo elétrica, plataformas off-shore e
propulséo naval. (COHEN, H.; ROGERS, GFC. & SARAVANAMUTTOO, 2006).

A LM 6000, mostrada na Figura 6, é uma turbina que utiliza um sistema de duplo eixo
e que possui cinco estagios principais: 0 compressor de baixa pressdo, compressor de alta
pressdo, camara de combustdo, turbina de alta pressao e a turbina de baixa pressao. No caso
da producdo de energia a 60 Hz, a turbina aciona o gerador a 3600 rpm através de um
acoplamento ligado ao rotor de baixa pressdo. Algumas caracteristicas sdo interessantes do
ponto de vista construtivo dessa turbina aeroderivativa: o sistema que envolve o compressor
de alta individualmente é composto de 14 estdgios com uma taxa de compressdo global de
29:1 (BADDER, 2000).
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Figura 6. Turbina a gas General Eletric LM 6000

Fonte: BADDER (2000).

A evolucdo da tecnologia empregada em materiais permitiu que a temperatura de
entrada da turbina atingisse até 1650K. Em se tratando de turbinas a gas, quanto maior € a
temperatura de entrada da turbina, maior é a sua eficiéncia. Contudo, quando se aumenta a
temperatura de chama na camara de combustdo aumentam, como consequéncia, as emissdes
de 6xidos de nitrogénio (NOx) na atmosfera. Para reduzir o nivel dessas emissdes, a turbina
LM 6000 analisada neste trabalho utiliza uma tecnologia com base na adi¢cdo de agua no

combustor que garante emissdes abaixo de 25 ppm de NOx (GE, 2008).

Se por um lado temos uma limitagcdo no que se refere & temperatura de entrada na
turbina propriamente dita, por outro, ha um artificio bastante empregado para melhorar a
eficiéncia de uma turbina a gas operando em ciclo simples. Verificou-se que a diminuicdo da
temperatura do ar de entrada no compressor promove ganhos na poténcia de saida bastante

significativos.

4.4 Cogeragao

Por definicdo, os sistemas de cogeracdo se baseiam, a partir de uma mesma fonte de
energia, na produgdo simultdnea e sequenciada de diferentes formas de energia util para
processo, tal como as energias eletromecénica e térmica. Esse é o principio utilizado nos
sistemas industrial e terciario onde ha a possibilidade de interligacdo ou ndo entre as partes.
Os gases de escape de motores alternativos, por exemplo, podem ser aproveitados para
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geragdo de vapor ou dgua quente destinado ao aquecimento, aos sistemas de condicionamento
de ar para conforto ou sistemas de refrigeracéo (REIS, 2006).

Por analogia, a energia térmica dos produtos da combustdo de uma turbina a gas pode
servir de insumo energético em uma caldeira de recuperacdo, do inglés Heat Recovery Steam
Generator (HRSG), e fornecer vapor a alta pressdo para turbinas a vapor. O aproveitamento
da energia térmica torna possivel um rendimento global mais elevado em plantas térmicas,
reduzindo, consequentemente, os custos de geracdo. Em geral, sistemas que utilizam a
cogeracdo sdo capazes de atingir rendimentos globais da ordem de 75 a 90% (GALLEGO,
1998).

No exemplo anterior, a unidade representada pela turbina a gas é denominada unidade
superior ou topping e a unidade a vapor de bottoming. A primeira representa a unidade motora
de maior capacidade; a segunda representa a unidade subsequente na cascata energética
(REIS, 2006).

A escolha do tipo de cogeracdo deve levar em consideracdo a demanda elétrica e
térmica da planta, principalmente quando as oscilacfes na geragdo de energia sao recorrentes,
sugerindo sistemas flexiveis com controle de carga. Maiores rendimentos energéticos

implicam em maiores custos de instalacdo e aquisicdo de ativos (GALLEGO, 1998).

No Brasil, a implantacdo de sistemas de cogeracdo esbarra em elementos de origem
politico-institucionais, climaticos, espaciais e econdmicos que dificultam tal empreendimento.
Algumas medidas poderiam ser tomadas para superar esses obstaculos como, por exemplo, a
adocdo, por parte do governo, de uma postura que favoreca o planejamento do setor
energeético ja que, muitas vezes, é dada prioridade a criacdo de novas estruturas em detrimento
das ja existentes (GALLEGO, 1998).

4.5 Sistemas de Refrigeracdo por Compressao de Vapor

Na prética, o ciclo de refrigeracdo por compressdo de vapor, Figura 7, € 0o mais
utilizado no efeito de resfriamento em todo o mundo. As aplicacbes comumente vistas das
maquinas que utilizam compressdo do fluido refrigerante estdo ligadas diretamente ao
conforto térmico (sistemas de ar condicionado) e congelamento de alimentos. O ciclo utiliza

um fluido refrigerante que, através de uma compressao isentropica no compressor, é levado a
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um estado de pressdo e temperatura mais elevadas. No condensador ocorre uma rejeigcéo de
calor a pressdo constante até o fluido atingir a condicao de liquido saturado (x = 0). O fluido
segue entdo para a valvula de expansdo onde ocorre um processo isentalpico de queda de
pressdo até a pressdo de vaporizacdo conhecido também como estrangulamento. O Gltimo
processo ocorre no evaporador onde o refrigerante evapora a pressdo e temperatura constantes

com a retirada de calor do ambiente.

Figura 7. llustracdo e Diagrama P x h do ciclo por compressdo de vapor
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Fonte: VENTURINI & PIRANI (2005).

No ciclo de compressdao de vapor, a poténcia liquida é aquela obtida do compressor

igual a:
W, = 1(hy — hy) (7)
onde admitimos que ndo ha transferéncia de calor de ou para o volume de controle que

engloba o compressor. A geracdo de frio no evaporador é dada pela expressao:

Qevap = m(hy — hy) (8)
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Essa taxa de remocéo de calor no evaporador pode ser expressa em toneladas de refrigeracéo.
Uma tonelada de refrigeracéo equivale a 211 kJ/min ou 200 Btu/min (CENGEL & BOLES,
2007).

Logo, o coeficiente de desempenho de um ciclo de refrigeracdo por compressao de
vapor f é dado por:

_ Qevap
B = W )

Nesse caso esta sendo abordado apenas o caso ideal de um ciclo na sua forma mais
simples e, assim sendo, ndo estdo sendo observadas as irreversibilidades que ocorrem em um
ciclo real. A queda de pressdao por atrito que ocorre no condensador e no evaporador e a
transferéncia de calor para a vizinhanca durante o processo de compressdo sdo algumas das
irreversibilidades inerentes de um ciclo real por compressédo de vapor como pode ser visto na
Figura 8.

Figura 8. Diagrama T-s ciclo real por compressdo de vapor
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Fonte: CENGEL & BOLES (2007).

Além dos fenbmenos ja citados que ocorrem em um ciclo real de compressdo de
vapor, é bastante comum que o refrigerante entre no compressor no estado de vapor
supersaturado em vez de vapor saturado no caso de um ciclo ideal. Por analogia, as quedas de
pressdo que ocorrem no condensador e no tubo que o conecta ao tubo capilar faz com que o
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refrigerante sofra um subresfriamento antes entrar no dispositivo de expansdo (CENGEL &
BOLES, 2007).

O resfriamento do ar de entrada das turbinas a gas da usina termelétrica analisada
neste trabalho é feita através de dois chillers que utilizam internamente ciclo de compresséo
de vapor. Estes sistemas resfriam primeiramente dgua. Essa agua gelada retira calor da agua
que circula nas serpentinas para trocar calor e diminuir a temperatura do ar de admisséo. Eles
sdo largamente utilizados em plantas térmicas, capazes de reduzir a temperatura do ar de

modo a maximizar a poténcia de saida da turbina.

O chiller por compressao de vapor pode usar CFCs, HCFCs ou amdnia como fluido de
trabalho. Os custos envolvidos para a aquisicdo e instalacdo desses dispositivos sdo 0s
menores possiveis em comparacdo aos tipos de chiller existentes no mercado. A maior
desvantagem, porém, é o alto consumo de energia dos compressores, chamado na literatura de
“parasitic load”, cujo valor representa de 0,17 a 0,23 kW para cada quilowatt de refrigeracdo
(ASHRAE, 2008).

4.6 Sistemas de Refrigeracao por Absorgao

O sistema de refrigeracdo por absorcédo foi inventado pelo francés Ferdinand Carré em
1859. Os relatos apontam que a finalidade do uso desse sistema naquela época era voltado
para o suprimento de gelo durante a Guerra Civil norte americana (STOECKER & JONES,
1985).

Estes dispositivos de tornaram muito populares até o inicio do século XX quando
perderam espaco no mercado para os sistemas de compressdo de vapor que se mostravam
mais eficientes. Em 1920 a Eletrolux foi a primeira marca a apresentar um modelo de sistema

de absorcao produzido em larga escala para fins bastante especificos (MORAES, 2012).

Nos ultimos anos, as maquinas que utilizam o ciclo de absor¢do para a producéo de
frio vém ganhando prioridade frente aos ciclos de compressdo de vapor. Apesar da evolucgéo
dos estudos e aprimoramento acerca dos fluidos refrigerantes, muitos dispositivos de
compressdo de vapor utilizam refrigerantes como fluido de trabalho que sdo, de forma

comprovada, prejudiciais a camada de 0zbnio, ao passo que os sistemas de absorcéo dispdem
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de fluidos refrigerantes ambientalmente interessantes. Os pares mais comuns encontrados em

sistemas de absorcao sdo agua-LiBr e NH3-agua.

O sistema de refrigeracdo por absorcdo utiliza componentes comuns ao sistema por
compressdo de vapor. Em ambos os sistemas ha a presenca de um condensador que rejeita
calor a alta pressdo, uma valvula de expansdo e um evaporador onde ocorre a evaporacdo de
refrigerante a baixa pressdo. A maior diferenca entre os dois sistemas é a maneira com que a
pressdo do fluido refrigerante é elevada. O ciclo por compressdo de vapor utiliza um
compressor para elevar a pressao no processo 1-2 mostrado na Figura 8. Em contrapartida, no
ciclo de absorcdo, o vapor a baixa pressao é absorvida no absorvedor por uma solucéo liquida
absorvente. A pressdo dessa solucdo liquida é elevada através de uma bomba até a pressao do
gerador. No gerador, a adicdo de uma fonte externa de calor faz com que o vapor de
refrigerante se desprenda da solugdo em um processo chamado de dessor¢do. Uma parcela,
vapor de refrigerante, vai ceder calor no condensador; a outra parte da solu¢do contida no
gerador retorna a pressdo do absorvedor através de uma valvula redutora de pressdo. O
refrigerante a liquido saturado na saida do condensador sofre um estrangulamento antes de
entrar no evaporador onde vaporiza a baixa presséo e, assim, o ciclo se reinicia. A Figura 9

mostra um comparativo entre 0s dois sistemas.

Figura 9. Comparativo entre os sistemas de compressao de vapor e absor¢édo
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Fonte: Junior et al. (2004).

Os dispositivos de absorcdo que usam o par agua-LiBr como par de fluido de trabalho,
a solucéo de brometo de litio € a solucdo absorvente e a agua o fluido refrigerante. Quando o
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par NHs3-H,O for considerado, a &gua serd o fluido absorvente e a aménia o fluido
refrigerante.

O ciclo de absorg&o utiliza, por exemplo, energia geotérmica, solar, calor rejeitado por
usinas de cogeracdo ou entdo o gas natural como fonte térmica para alimentar o ciclo. Este
fato constitui uma das principais vantagens deste ciclo em comparacdo ao ciclo de
compressdo de vapor. A energia consumida pelo compressor é de fato muito maior do que a
energia consumida pela bomba, uma vez que o trabalho é proporcional ao volume especifico
do fluido (CENGEL & BOLES, 2007).

Valores tipicos do consumo de um chiller de absor¢do esta na ordem de 0,0085 kW
para cada quilowatt de refrigeracdo (ASHRAE, 2008). Esse valor é varidvel e representa

apenas de 1 a 4% do consumo de energia de um chiller mecanico (VENTURINI et al., 2006).

Sendo assim, a aplicagdo de chiller de absorcdo em plantas de geracdo de poténcia
para geracdo de frio sdo absolutamente justificaveis por utilizarem rejeitos térmicos que, sem

0 uso da cogeracdo, seriam inaproveitados.
4.6.1 Ciclo de Absorcéo de Simples Efeito

Os ciclos de absorc¢do de simples efeito sdo aqueles que possuem apenas dois niveis de
pressdo: a pressdo do absorvedor e a pressao do gerador. O nimero de efeitos esta relacionado
ao numero de vezes que se produz vapor a partir de uma fonte térmica primaria (SOUSA,
2005).

Seu funcionamento é idéntico a explicacdo na secdo anterior. O coeficiente de

performance de um ciclo de absor¢do é dado pela razéo entre o calor retirado no evaporador

Qevap Pela taxa de calor que entra no gerador Q.

CoP = Qevay (10)

)

Nesse sistema, pode-se incluir um trocador de calor entre o absorvedor e o gerador

para aumentar a temperatura da solucéo vinda do absorvedor atraves da solucdo que retorna

21



do gerador. Esse trocador faz reduzir a demanda de calor no gerador e, assim, aumentar o
COPdo sistema (CANTARUTTI, 2011).

O COP de um ciclo de absorcdo de simples estagio, ilustrado de forma mais detalhada
na Figura 10, varia de 0,6 a 0,8 (NEW BUILDINGS INSTITUTE, 1998).

Figura 10. Ciclo de Absorcao de Simples Efeito com Trocador de Calor
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Fonte: HEROLD, RADERMACHER &, KLEIN (1996).

Ciclos de refrigeragdo por absor¢do costumam ter COP bem abaixo do coeficiente de
desempenho dos ciclos de compressao f cujo valor pode chegar a 6 (STOECKER & JONES,
1985). Deve-se ressaltar, todavia, que esses dois parametros sdo calculados de maneiras
distintas. O primeiro deles considera o trabalho gerado pelo compressor; o segundo considera

o calor admitido no gerador.

4.6.2 Ciclo de Absorcéo de Duplo Efeito

Diferentemente do ciclo de absorcdo de simples efeito, o ciclo de duplo efeito utiliza 3
(trés) niveis de pressdo. Dessa forma, vapor é gerado em geradores distintos que trabalham

em pressdes também distintas. O vapor de refrigerante produzido no gerador de alta pressao é
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condensado e, ainda, o calor presente nesse estagio, é usado para gerar vapor de refrigerante a

uma pressao mais baixa no segundo gerador (CANTARUTTI, 2011).

Os ciclos de absor¢do de duplo efeito ainda sdo divididos em série e em paralelo. Nos
sistemas em série, o fluido com alta concentracdo de refrigerante € bombeado diretamente ao
gerador de alta pressdo. No sistema em paralelo, no entanto, o fluido de trabalho € bombeado
do absorvedor para os geradores de alta e de baixa simultaneamente. A Figura 11 a seguir

ilustra ambas as situagdes.

Figura 11. Sistema de absorcao em (a) série e (b) paralelo
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Fonte: QUEIROZ (2013) apud CORDEIRO (2012).

Os ciclos de absorcdo de duplo efeito possuem COP superior em relacdo aos de
simples efeito. Para esses sistemas, o referido valor geralmente varia na faixa de 1,1 a 1,2
(AHRI Standard 560-2000).

4.6.3 Fluidos de Trabalho

Como ja mencionado anteriormente, os pares mais usados como fluido de trabalho em
sistemas de absor¢do sdo H,O-LiBr e NHs3-H,O. Analisando detalhadamente, é possivel

observar algumas peculiaridades quanto as caracteristicas e comportamento de ambos.
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Os ciclos que operam com NH3-H,0 necessitam de um retificador na saida do gerador,
como pode ser visto na Figura 12. Essa necessidade se deve ao fato de que parte da amonia
que evapora no gerador ainda contém uma porcentagem de agua devido a alta volatilidade da
amonia. O retificador, entdo, condensa a maior parte do vapor de agua, que retorna para o
gerador de modo que o refrigerante praticamente puro flua para o condensador. O uso do par
NH3-H,0 se justifica quando temperaturas abaixo de 0°C no evaporador séo desejadas.

O uso do par LiBr-H,O fica restrito as temperaturas acima de 0°C, pois ha grande
possibilidade de congelamento da agua em temperaturas mais baixas tais como a do
evaporador (GALLEGO, 1998).

Figura 12. Ciclo de absor¢do amonia-agua
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Os aspectos negativos dos ciclos que operam com o par LiBr-H,O se devem
primeiramente a cristalizacdo do sal que, em altas concentracdes e temperaturas, interrompe o
escoamento e compromete o funcionamento da maquina como um todo. A regido mais

propicia para a formacdo desses cristais € aquela compreendida entre a saida do trocador de
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calor e a entrada no absorvedor. A Figura 13 mostra o diagrama para a faixa onde ocorre a
cristalizacdo (VILLA, 2010).

H& ainda a possibilidade de infiltracdo de ar no sistema pelo fato de se operar com
pressdes abaixo da atmosférica, sendo necessario purgar o sistema com frequéncia. Os
sistemas que utilizam o par NHs-H,O ndo apresentam problemas de cristalizagdo ou
infiltracdo de ar. No entanto, a am6nia é uma substancia nociva ao ser humano e, por isso,

necessita maiores cuidados quanto a seguranca do sistema (SANNOMIA, 2009).

Figura 13. Diagrama da faixa de formacéo da cristalizacéo
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4.7 Ciclo ARCTIC

4.7.1 Introducao

Estudos mais recentes mostram que as turbinas a gas aeroderivativas, mais
especificamente, a LM 6000 apresentam poténcia de saida maximizada se operando com
sistema de absorgéo para o resfriamento do ar entrada da mesma. A principal diferenca entre a
operacdo com chiller de absorcéo e o chiller mecénico reside no fato de que, para a mesma
funcdo, este ultimo sistema consome muito mais energia para elevar a pressdo do fluido de
trabalho.

Nesse sentido, Erickson, Anand & Makar (2015) desenvolveu um equipamento de
absorcdo ARCTIC, sigla para Absorption Refrigeration Cycle Turbine Inlet Conditioning,
capaz de resfriar ou aquecer o ar de admissdo da turbina a gas conforme a necessidade a fim
de manter o maximo rendimento da turbina em operagdo. Esse equipamento foi instalado e

testado em uma planta térmica localizada no Texas, EUA.

A turbina nela instalada é a LM6000 modelo PC SPRINT cuja poténcia nominal
méaxima chega proximo de 51,3 MW com heat hate de 8488 Btu/kWh quando a temperatura
ambiente € igual a 8,9°C (48°F). Em contrapartida, se a temperatura ambiente aumenta para
38°C (100°F), a poténcia dimunui para 38,5 MW e o heat rate aumenta em 6% (POWER,
2013). Heat rate, em resumo, ¢é a quantidade de energia consumida — resultado do processo de
combustdo — para se obter uma unidade de energia Gtil (POWER, 2015). Logo, quanto menor
é o valor desse parametro, melhores resultados sdo alcancados em termos de eficiéncia

energetica.

Durante trés anos de testes de demonstracdo, a turbina foi inicializada 400 vezes.
Nesse periodo, 0 sistema automatico de partida ARCTIC apresentou apenas cinco falhas e,
dessa forma, a confiabilidade do sistema de partida foi de 99%. Tais problemas foram néo
recorrentes e de facil solu¢do (ERICKSON, ANAND & MAKAR, 2015).

4.7.2 Caracteristicas do Ciclo ARCTIC

O chiller ARCTIC trabalha com o par aménia-dgua cuja capacidade é de 2000
toneladas de refrigeracéo ou 7034 kW. O COP do sistema é de 0,6, ou seja, para cada unidade

de calor de exaustdo na turbina resulta em 0,6 unidades de refrigeracdo (POWER, 2013).
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Ganhos em performance sdo justificados pelo fato de consumir apenas 230 kW de
energia contra 2 MW dos chillers por compressao de vapor de mesma capacidade. O sistema
ARCTIC ¢ aquele que oferece a maior poténcia de saida em dias quentes e melhor heat rate
se comparado a outros sistemas de resfriamento do ar de entrada da turbina, tais como o
evaporativo e chiller mecanico (ERICKSON, ANAND & MAKAR, 2015).

O ciclo possui basicamente os mesmos componentes para chillers de absor¢do em
geral. Como mostra a Figura 14, o calor dos gases de escape da turbina sdo recuperados no
recuperador de calor HRVG, Heat Recovery Vapor Generator, vaporizando grande parte do
refrigerante presente na solucéo forte que chega do absorvedor. A solucéo resultante apresenta
10% de vapor de agua na entrada do retificador e 2% na saida. O fluido refrigerante condensa
e refrigerante liquido é direcionado para o TIAC, Turbine Inlet Air Coil, dispositivo analogo
ao evaporador cuja funcao € retirar o calor presente no ar de entrada da turbina a géas. O vapor
de aménia produzido no TIAC é entdo conduzido ao absorvedor onde ocorre uma reabsor¢do
desse vapor através de uma solucdo de agua-amonia. O ciclo se completa quando a bomba de
solucgéo pressuriza a solucdo forte do absorvedor e a envia de volta ao HRVG (ERICKSON,
ANAND & MAKAR, 2015).

Os trocadores de calor SHX e RHX sdo recuperadores de calor internos responsaveis
por aumentar o COP do sistema em aproximadamente 10% (POWER, 2013).

Figura 14. Sistema de refrigeracéo por absor¢do ARCTIC
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Fonte: Erickson, Anand & Makar (2015).
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Algumas opgdes sdo possiveis dentro do ciclo ARCTIC. O resfriamento interno, que
inclui o condensador e o absorvedor, pode ser feito por ar seco, pelo método evaporativo ou
por agua de resfriamento. Além disso, o TIAC pode ser projetado para operar por expansao
direta ou primeiramente gelar uma solucdo de &gua-glicol para depois trocar calor ar
ambiente, como mostra a Figura 15 (ERICKSON, ANAND & MAKAR, 2015). Nesse caso,

foi considerado &gua de resfriamento para condensar o fluido refrigerante que chega do

condensador.
Figura 15. Ciclo ARCTIC por expansdo de refrigerante indireta
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Fonte: KIEWIT (2013).

4.7.3 Modos de Funcionamento

O funcionamento do ciclo ARCTIC tanto no modo para resfriar o ar de entrada da
turbina, quanto para aquecé-lo, é uma das particularidades desse equipamento e uma das
maiores vantagens perante outros ciclos. No primeiro modo citado, TIAC atua como
evaporador; no segundo, funciona como condensador. Essa mudanca é feita pelo controle do
lado de baixa presséo para atingir a evaporacdo ou a condensacdo desejada (ERICKSON,
ANAND & MAKAR, 2015).

28



A Figura 16 ilustra o ciclo termodindmico do sistema para os estados liquido-vapor
coexistindo em equilibrio, conhecido como Diagrama de Gibbs. A condi¢do do sistema é
quase permanente quando parte da amonia € condensada no condensador a 43,4°C e 17 bar. O
refrigerante evapora no TIAC a 2,1°C e a 4,6 bar, resfriando o ar de admisséo de 41,7°C para
9,7°C. Todo o vapor de refrigerante é absorvido no absorvedor, solugéo resultante a 50,3°C, e
bombeada ao retificador onde ocorre uma recuperacdo de calor. Por fim, solugédo a 147,6°C e
21,1% de concentracdo em aménia retorna do retificador para o absorvedor (ERICKSON,

ANAND & MAKAR, 2015).

Figura 16. Performance ARCTIC no modo resfriamento
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Fonte: Erickson, Anand & Makar (2015).

Por outro lado, quando a temperatura ambiente esta abaixo de 4,4°C e umidade relativa
acima de 75%, é necessario aquecer o ar em 5,5°C a fim de que se evite a formacéo de gelo na
entrada do compressor. Para isso, o sistema ARCTIC conta com modo ‘“aquecedor”,
tradicionalmente chamado bomba de calor, que ira fornecer calor ao ar ambiente até que a

temperatura do ar atinja 11,1°C.

O equipamento também foi avaliado para condicdo em que houvesse mudancas
bruscas de temperatura ao longo do dia. A Figura 17 mostra que por volta das 5:00h a
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temperatura ambiente se encontra por volta de 1,7°C. O sistema ARCTIC, entdo, aquece o0 ar
até que ele atinja 7,2°C. Por volta das 8:00h, a temperatura comega a aumentar e, na faixa
compreendida entre 7°C e 12°C, o sistema praticamente permanece inoperante pelo fato de a
temperatura se encontrar perto das condicdes ideais. As 11:00h, a temperatura ambiente
aumenta ainda mais, provocando o sistema a entrar no modo “resfriamento” de operacdo

(ERICKSON, ANAND & MAKAR, 2015).

Figura 17. Mudanga no modo de operagéo do sistema ARCTIC
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A versatilidade do sistema de refrigeracdo ARCTIC permite que ele se inicie
automaticamente de maneira a corresponder ao tempo de inicializacdo da turbina. Esse
intervalo entre a turbina desligada e operando em plena carga leva cerca de 10 minutos. Apés
ser submetido a multiplos testes exigentes de inicializagdes e desligamentos, transi¢bes entre
carga baixa e plena carga, o sistema se mostrou bastante confidvel para a faixa de temperatura
compreendida entre 43,3°C (110°F) e -11,7°C (11°F) (POWERMAG, 2013).

4.8 Trocadores de Calor

Trocadores de calor sdo equipamentos cuja funcdo basica é permitir a troca de calor
entre dois fluidos a temperaturas diferentes sem que haja a mistura entre eles. Comumente
encontram aplicacdo, por exemplo, em sistemas de ar condicionado, processos quimicos,
recuperacdo de calor ou geragdo de poténcia em plantas térmicas. Diferentes projetos
requerem tipos de trocadores de calor diferentes que maximizem a transferéncia de calor
segundo as restricdes previamente especificadas (CENGEL & GHAJAR, 2012).
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A configuracdo mais simples de um trocador de calor é a que consiste em dois tubos
concéntricos com diferentes diametros chamado tubo duplo. Um fluido escoa no duto com o
diametro menor e o outro no espaco anular delimitado entre a parede do tubo de menor
diametro e o de maior didmetro. Nesse caso, duas possibilidades sdo possiveis. A primeira
delas, no escoamento paralelo, os fluidos quente e frio escoam na mesma direcdo. J& a
segunda configuragdo, no escoamento contracorrente, os dois fluidos a temperaturas
diferentes entram no sistema de troca de calor por extremidades opostas e escoam em direcdes
também opostas. Assim, pode ser visto na Figura 18 o comportamento da temperatura dos

fluidos quente e frio para cada possibilidade.

Figura 18. Trocadores de calor correntes paralelas e contracorrente
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Fonte: Guimarées (2011).

Os trocadores de calor de escoamento cruzado s&o equipamentos utilizados na
transferéncia de calor entre fluidos. A maior diferenca para os trocadores duplo tubo, porém,
se deve ao fato de que os fluidos quente e frio escoam perpendicularmente um ao outro. Estes
ainda sdo classificados em escoamento sem mistura e com mistura. No primeiro, a existéncia
de placas impede que o fluido externo se mova na direcdo transversal ao escoamento,
diferentemente do segundo, onde a movimentacdo na direcdo transversal € livre. A Figura 19

ilustra 0 escoamento sem mistura a esquerda e com mistura a direita.
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Figura 19. Trocadores de calor sem mistura e com mistura

AN

Fonte: CENGEL & GHAJAR (2012).

Um terceiro tipo de trocador de calor séo os chamados compactos. Eles possuem alta
superficie de transferéncia de calor por unidade de volume e a sua utilizacdo se justifica
qguando pelo menos um dos fluidos é gasoso. Fisicamente, sdo0 compostos por matrizes densas
de tubos aletados ou placas e, por esse motivo, atingem altas taxas de transferéncia de calor.
Os trocadores compactos sdo as melhores alternativas quando existem restricdes de projeto

relacionadas ao baixo peso e pequeno volume como, por exemplo, radiadores de automaveis.

Muito provavelmente, o0 mais comum entre os trocadores de calor é o do tipo casco e
tubo, mostrado na Figura 20. Eles sdo compostos por um numero consideravel de tubos
acondicionados por um casco o qual limita um determinado fluido contido em seu interior.
Um outro fluido escoa através dos tubos. Geralmente, no interior do casco existem chicanas
cuja funcdo é aumentar a troca de calor, ja que essas chicanas forcam o fluido externo aos
tubos e interior ao casco a cruzar a rede de tubos. Essa categoria de trocadores de calor é
caracterizada pelo seu grande porte e, por isso, encontram maiores aplicacdes no setor

industrial.

Figura 20. Trocador de calor casco e tubo

Salda
dos tubos

Entrada
do casco Chicanas

Saida tntrada
do casco dos tubos

Fonte: INCROPERA et al., (2008)

32



4.9 Coeficiente Global de Transferéncia de Calor

A transferéncia de calor entre dois fluidos separados por uma parede sélida, ilustrada
na Figura 21, envolve basicamente trés etapas. A primeira delas, o calor do fluido quente é
transferido para a parede por convecgdo. Logo apds ocorre a transferéncia de calor através da
parede por conducéo e, por tltimo, para o fluido frio por convecgdo novamente. Sendo assim,
os célculos quantitativos dos fendmenos que regem a transferéncia de calor séo feitos por
meio de resisténcias térmicas. Considerando um trocador de calor duplo tubo com paredes

cilindricas, a resisténcia térmica da parede do duto é dada por:

In(Rexty

Din
RparepE = anLt (11)

onde K é a condutividade térmica do material da parede, L € o comprimento da parede do
tudo, D,,; € o didmetro do tubo externo e D;,; € o didmetro do tubo interno. Logo, a

resisténcia térmica total nesse caso € igual a:

Dex
1 G0, 1

R = Rrorar = Rint + Rparepe + Rext = h. . A + 2nKL * hextA
int‘lint extlext

(12)

onde A;,; € A, S80 as areas das superficies de troca dos tubos interno e externo,
respectivamente. h;,; € h.,; Sa0 0s coeficientes de transferéncia de calor por conveccéao

interno e externo, respectivamente.

Podemos, entdo, representar a taxa de transferéncia de calor na forma:

. AT
Q= — = UAgpAT (13)

chegando a:

L S S (14)
UAS UintAint UextAext
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onde U ¢é o coeficiente global de transferéncia de calor.

Figura 21. Fluxo de calor através de um trocador duplo tubo
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Fonte: Cengel & Ghajar (2012).

Na Tabela 1 que segue estdo representados alguns valores tipicos para o coeficiente

global de transferéncia de calor.

Tabela 1. Valores tipicos para o coeficiente global de transferéncia de calor

Valores tipicos para o coeficiente global de transferéncia de calor

Tipo de trocador de calor

Coeficiente Global de troca

U (W/m?°C)
Agua — Agua 850 - 1.700
Agua - Oleo 100 - 350
Agua — Gasolina ou Qurozene 300 -1.000
Aquecedor de agua de alimentacéo 1.000 - 8.500
Vapor — Oleo combustivel 200 - 400
Vapor — Oleo combustivel pesado 50 -200
Condensador de vapor 1.000 - 6.000
Condensador de Freon (refrigeradores de agua) 300 -1.000
Condensador de Amonia (refrigeradores de agua) 800 - 1.400
Condensador de Alcool (refrigeradores de agua) 250-700
Gas — Gas 10-40

Agua — Ar em através de tubos aletados (a4gua no interior dos tubos)

Vapor — Ar em através de tubos aletados (vapor no interior dos tubos)

30 - 60 (400 — 850)
30 — 300 (400 — 4.000)

Fonte: Cengel & Ghajar (2012).
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As superficies dos trocadores de calor estdo susceptiveis a deposicdo de materiais
contidos no fluido que por eles escoam. A deposi¢do desses materiais na parede do trocador
aumenta a resisténcia a transferéncia de calor e, consequentemente, diminui a taxa de
transferéncia de calor. Por isso, em plantas térmicas, a dgua passa por um processo de
tratamento intenso de modo a praticamente eliminar o contetdo de impurezas nela presente
para, entdo, circular pelo sistema. Periodicamente, os trocadores de calor precisam passar por
uma limpeza para a retirada dos materiais que se depositam nas paredes dos mesmos
(CENGEL & GHAJAR, 2012).

4.10 Diferenca de Temperatura Média Logaritmica

A Figura 18 mostra o comportamento da temperatura dos fluidos quente e frio ao
longo de um trocador de calor. Para fluidos em escoamento paralelo, a temperatura do fluido
frio vai aumentando ao longo do trocador podendo até, no caso ideal, igualar a temperatura do
fluido quente. Nota-se que a variacdo da temperatura na entrada do trocador de calor é grande
e vai decrescendo de maneira exponencial até a saida. Assim, o método da diferenca de
temperatura média logaritmica AT,,; deve ser usado quando se deseja calcular a taxa de calor
em um dado trocador de calor, ja que esta depende da diferenca de temperaturas dos fluidos

quente e frio.

A taxa de transferéncia de calor € dada por:

Q = UAsupATml (15)

Quando o trocador opera segundo um escoamento paralelo, Figura 18, temos:

AT, — AT,
AT cp = —am— (16)
AT,
onde:
AT, = TQ,ent - TF,ent (17)
AT, = TQ,sai - TF,sai (18)
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Por outro lado, quando o escoamento no trocador de calor é contracorrente, Figura 18,
a temperatura de saida do fluido pode exceder a temperatura de saida do fluido quente. O

raciocinio € o mesmo utilizado para o caso anterior, porém agora:

AT, = TQ,ent - TF,sai (19)
AT, = TQ,sai - TF,ent (20)

Dadas as temperaturas de entrada e saida dos fluidos quente e frio, a diferenca de
temperatura média logaritmica para um escoamento contracorrente AT,,; .c € sempre maior
do que um trocador cujo escoamento € paralelo. Portanto, um trocador de calor contracorrente
pode ter uma area menor e consiga obter as mesmas taxas de transferéncia de calor de um

trocador de correntes paralelas.

Os calculos para AT,,,; estdo sendo considerados até agora apenas para 0 caso em que 0
escoamento entre os fluidos quente e frio encontra-se na mesma dire¢do. Quando o trocador
de calor é do tipo casco e tubo ou de fluxo cruzado, relagdes semelhantes foram
desenvolvidas, porém, devido a complexidade do escoamento, € utilizado um fator de
correcdo F para o célculo da diferenca de temperatura média logaritmica. Esse calculo parte
do principio utilizado para calcular AT,,; em um trocador de calor contracorrente, quando se

assume F = 1.

ATy = FATmycc (21)

4.11 Método da Efetividade-NUT

O método apresentado anteriormente AT,,; é de uso pratico quando se quer determinar
as dimensdes do trocador de calor, de posse das temperaturas de entrada e saida dos fluidos
guente e frio e das vazdes massicas. Um outro tipo de problema acontece quando se conhece a
area de troca de calor e as temperaturas de entrada dos fluidos quente e frio e se deseja as
temperaturas de saida de ambos os fluidos. Nesse ultimo caso convém utilizar o método da
efetividade-NUT, baseado em um parametro adimensional chamado efetividade da

transferéncia de calor ¢ definido como:
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Q Taxa de transferéncia de calor real
€= = (22)

QMAX Taxa de transferéncia de calor maxima possivel

A taxa de transferéncia méxima em um trocador de calor é dada pela expressao:

QMAX = CMIN(TQ,ent - TF,ent) (23)

onde Cy;y € a capacidade calorifica minima entre os fluidos quente e frio. Dessa forma

Co(T -T i
€= Q( Q.ent Q,sal) (24)
CmIN(TQ.ent— TF.ent)

— CF(TF,sai_ TF,ent) (2 5)
CMIN(TQ,ent— TF,ent)

A efetividade € um parametro adimensional cujo valor estd compreendido entre 0 < & <
1. Se Tgentr Trent € € forem conhecidos, a taxa de transferéncia de calor real podera ser

determinada por:

Q = ECMIN(TQ,ent - TF.ent) (26)

A efetividade de um trocador de calor é funcdo do nimero de unidades de
transferéncia NUT e da razédo entre as capacidades c:

c= (27)
e = f(NUT,c) (28)

onde Cy4x € a capacidade calorifica maxima entre os fluidos quente e frio. Por fim, o nimero

de unidades de transferéncia NUT é dado por:

NUT = Lo (29)

CMmIN
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5. MODELAGEM DO CICLO ARCTIC

Com base no conteudo tedrico sobre o ciclo ARCTIC apresentado na secdo 4.7, a
proposta agora é desenvolver uma modelagem desse sistema utilizando, para isso, 0s
fundamentos da conservacdo de massa e energia para cada volume de controle. A taxa de
variacdo de massa dentro de um volume de controle pode ser igual a zero ou diferente zero,
nesse Ultimo caso se 0 somatorio de todas as vazGes massicas que entram é maior ou menor
que o somatdrio das vazbes massicas que deixam o volume de controle, isto é

Moc — Yy — Y1t (30)

ac

conhecida como equacdo da continuidade. A Primeira Lei da Termodinamica define aspectos
fisicos importantes que ocorrem na fronteira de um volume de controle, tal como a
transferéncia de calor, realizacdo de trabalho e fluxo de energia total. Sendo assim, a taxa de

variacdo de energia em um volume de controle é igual a:

dEy

. . . 1 . 1
Tl Que. + Wy + X1, (he + EVez + gZe) — Xy (hs + EVSZ + ng) (31)

onde os subscritos e e s se referem, respectivamente, a entrada e saida do volume de controle

em analise. A entalpia total, por sua vez, € dada pela relacéo:

heot = h+ SV + gZ (32)

Substituindo esse resultado na equacao anterior:

dEy.c. _

dt Qv.c. + Vch + Z me htot,e - Z Ths htot,s (33)

Se considerarmos o sistema operando em regime permanente, isto é, a energia total do
volume de controle ndo varia com o tempo. Sendo assim, a quantidade de energia que entra
volume de controle ¢ igual a que sai (SONNTAG, BORGNAKKE & WYLEN, 2003). Logo,
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dEy.c.

e — (34)

Dados os aspectos fisicos que regem o sistema, a Figura 22 ilustra esquematicamente o
ciclo de absorcao baseado no modelo ARCTIC cujo par amdnia-agua (NHs-H,0) é utilizado
para promover o efeito refrigerante desejado. Os pontos foram identificados de modo a
facilitar a visualizacdo das entradas e saidas dos volumes de controle, e que serdo usados nos

equacionamentos definidos nas proximas secoes.

Figura 22. Representacdo esquematica do ciclo ARCTIC simulado
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Fonte: Préprio autor (2016).
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Na Figura 22 é possivel distinguir 3 (trés) circuitos principais. O primeiro circuito, e 0
principal, é aguele composto pela solucéo de aménia-agua, onde o refrigerante (amdnia) sofre
expansdo no evaporador e promove o efeito refrigerante, ja discutido anteriormente. O
segundo consiste no circuito de agua gelada capaz de promover o efeito de resfriamento do ar
de admissdo da turbina a gas. O ultimo circuito consiste na dgua de resfriamento cuja funcéo
é, primeiramente, manter uma temperatura mais baixa no absorvedor e, por outro lado,
condensar o fluido refrigerante que chega ao condensador. Uma torre de resfriamento é

utilizada para dissipar o calor adquirido pela agua de resfriamento.

Villa (2010) apresenta uma modelagem de uma torre de resfriamento do tipo
ventilacdo forcada vertical em contracorrente, avaliando-se as condicBes das temperaturas da
agua de resfriamento de entrada na torre. Considerou-se uma vazdo de ar de 3,37 kg/s para
uma vazao de &gua de 5,08 kg/s, desconsiderando perdas secundérias ao ambiente.

5.1 Hipoteses Simplificadoras

A seguir, foram colocadas algumas condi¢ces com o intuito de simplificar a
modelagem termodinamica associada ao ciclo ARCTIC. Essas condi¢es sdo normalmente
impostas para uma defini¢do das caracteristicas gerais de ciclos de absor¢do como um todo e,

ainda, sdo capazes de apresentar bons resultados.

e Operacdo do sistema em regime permanente;

e As perdas de carga nos trocadores de calor e tubulac@es sdo consideradas despreziveis;

e As perdas de calor das tubulacdes sdo consideradas despreziveis;

e O sistema néo troca calor com o meio externo;

e O absorvedor e o condensador encontram-se a mesma temperatura de trabalho;

e Condicdo de saturacdo para a solucdo nas saidas do absorvedor, retificador e
condensador;

e Refrigerante praticamente puro deixa o retificador;

e O estrangulamento nas valvulas de expansdo sdo isentalpicas;

e Eficiéncia m&xima nos trocadores de calor;

e Desprezam-se as varia¢des de energia cinética e potencial.
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Apesar de o sistema ARCTIC ser um sistema flexivel caracterizado por operar tanto
nos modos “aquecimento” e “resfriamento” do ar de entrada da turbina a gas, a simulacéo
feita aqui levara em consideragdo apenas o modo “resfriamento” do ar de admissao. Essa € a
condicdo vigente na usina termelétrica analisada, onde sdo utilizados dois chillers de

compresséo de vapor para essa finalidade.

Além disso, a cidade de Juiz de Fora, historicamente, possui condi¢des climaticas que
justificam a anélise somente para o resfriamento do ar. Segundo dados levantados pelo
Instituto Nacional de Meteorologia, nos anos de 1995 a 2007, a cidade apresentou
temperaturas mensais médias que variavam entre 18°C e 20°C em todo o periodo considerado,
como ilustra a Tabela 2. Nessa faixa de temperaturas, o ar de entrada do compressor deve ser,
portanto, resfriado, ja que a poténcia entregue pela turbina a gas € maximizada quando a
temperatura de 8,9°C do ar em sua entrada € atingida.

Tabela 2. Temperatura mensal média em Juiz de Fora entre 1995-2007

Més 1995 1996 1997 1998 1999 2000 2001
Janeiro 23,3 22,2 21,2 22,3 22,3 21,3 22,1
Fevereiro 22,3 22,0 22,0 23,1 22,3 21,5 22,8
Margo 21,1 21,2 19,7 21,9 21,0 20,3 21,7
Abril 19,1 19,3 19,0 20,4 19,0 19,1 21,2
Maio 17,5 16,5 16,3 17,5 16,7 17,2 17,9
Junho 15,4 16,1 16,8 15,6 16,1 17,1 17,3
Julho 17,6 15,0 17,2 16,4 15,8 15,2 16,7
Agosto 19,6 15,4 17,4 18,9 16,3 15,8 17,0
Setembro 18,2 16,9 18,9 18,8 18,3 17,1 17,0
Qutubro 18,4 18,1 19,8 18,4 17,0 21,4 18,4
Novembro 19,2 18,7 21,5 18,2 18,0 19,6 19,7
Dezembro 19,9 21,0 22,0 21,5 20,4 21,0 20,5
Média anual 19,3 18,5 19,3 19,4 18,6 19,0 19,4

Més 2002 2003 2004 2005 2006 2007
Janeiro 21,1 21,8 20,7 21,3 22,2 21,0
Fevereiro 20,1 23,6 20,8 20,6 22,9 22,2
Marco 21,5 21,4 20,1 21,5 21,7 22,9
Abril 21,0 20,2 19,9 20,8 19,7 20,8
Maio n.d. 17,5 17,3 18,5 16,7 17,3
Junho 18,0 18,3 16,8 17,3 16,1 17,5
Julho 16,5 16,9 14,9 16,0 17,2 16,8
Agosto 19,3 15,9 16,4 18,4 18,0 17,9
Setembro 17,2 17,6 19,6 17,6 17,3 19,0
Outubro 22,2 19,1 18,6 21,1 19,1 20,7
Novembro 21,2 19,8 19,7 19,1 19,6 19,7
Dezembro 21,7 21,2 20,1 19,8 21,1 21,8
Média anual n.d. 19,4 18,7 19,3 19,3 19,8

Fonte: E.M.A. (2008).
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5.2 Absorvedor

O ciclo de refrigeracdo ARCTIC da Figura 22 foi separado em volumes de controle
para andlise de cada elemento individualmente, segundo as conservagdes de massa e de
energia suportadas pela Primeira Lei da termodindmica.

No absorvedor, vapor de refrigerante chega do evaporador no Estado (14) e se
combina com a solucdo fraca em aménia que retorna pela valvula de expanséo no Estado (8),
formando uma solucéo resultante com alta concentracdo de aménia. Essa solucdo resultante é
direcionada a bomba de solucdo, Estado (1). O volume de controle para o absorvedor esta

representado na Figura 23.

Figura 23. Volume de controle do absorvedor
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Fonte: Proprio autor (2016).

Balanco de massa para o absorvedor:

mg + Th14 = Tfll (35)

Balanco de concentragéo para o absorvedor:

MgXg + MygX14 = MyXq (36)

Balanco de energia para o absorvedor:
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Qabsorvedor + myhy; = mghg + my4hyy (37)

onde Qgpsorvedor FEPresenta a taxa de transferéncia de calor no absorvedor, r representa a
vazdo massica, x a fracdo massica de NH3z e h é a entalpia, todos de acordo com o0s pontos

especificados na Figura 23.
5.3 Bomba de Solucéo

A bomba de solucdo é responsavel por elevar a pressao da solucdo concentrada que
deixa o absorvedor no Estado (1), mais baixa, para a pressdo do gerador, mais alta. Para isso,
ela consome certa quantidade de energia. Assume-se que o0 estado da solucdo na entrada da
bomba seja liquido saturado. A Figura 24 representa o volume de controle para a bomba de

solucéo.

Figura 24. Volume de controle da bomba de solugéo
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Fonte: Proprio autor (2016).

Balanco de massa para a bomba de solucéo:

my = m, (38)

Balanco de concentragéo para a bomba de solucdo:

Mmixy = MyX, (39)

Balanco de energia para a bomba de solugéo:

Whombar + Mahy = 1izh, (40)
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onde W,,mpa1 € @ poténcia consumida pela bomba para elevar a pressio do fluido de
trabalho. Essa poténcia é dada pela seguinte expressdo (CRUZ, 2015):
_ mqv1(P2—P1) (41)

Wbombal -
Nbomba1l

onde 1, € a vazao méssica na entrada da bomba, v, é o volume especifico da solucéo, p, é a

pressao do gerador, p; € a pressao do absorvedor € 1pompq1 € 0 rendimento da bomba.
5.4 Trocador de Calor SHX

No trocador de calor SHX acontece uma transferéncia de calor da solugdo fraca em
amonia que retorna do retificador no Estado (6) para a solugcdo que segue ao gerador no
Estado (3) como mostra a Figura 25. O ganho de calor no Estado (4) resulta na melhora da
performance do sistema (COP), ja que uma quantidade menor de troca de calor no gerador
HRVG se faz necessaria.

Figura 25. Volume de controle do trocador de calor SHX
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Fonte: Proprio autor (2016).

Dadas as dificuldades em se determinar as entalpias nos Estados (4) e (7), ou seja, nas
saidas do trocador de calor, utiliza-se um método para estimar a transferéncia de calor real e
as entalpias nos pontos mencionados. O método, citado em HEROLD (1996), considera a taxa

minima de troca de calor no trocador, isto é:
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qa = M3(hge — h3) (42)
qpr = ms(hs — hye) (43)

onde h,, e h,, S80 as estimativas das entalpias nos Estados (4) e (7), respectivamente. Sendo

assim, a taxa de transferéncia de calor minima é dada pelo menor valor de g, e q,.

Qmin = MIN(C.Ia; QD) (4’4‘)

A taxa real de transferéncia de calor é dada a partir do rendimento do trocador:

Qreal,SHX = &.Qmin (45)

Permite-se agora calcular as entalpias de interesse e equacionar os balan¢os de massa e
energia para o trocador de calor SHX.

Balancos de massa para o trocador de calor SHX:

mz = My (48)
Mg = My (49)

X3 = X4 (50)

Xe = X7 (51)

Balanco de energia para o trocador de calor SHX:
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Til3h3 + Th’6h’6 = Tfl4h4 + Tfl7h7 (52)

5.5 Gerador HRVG

A energia térmica para alimentar o sistema ARCTIC é extraida através do gerador
HRVG. Geometricamente, ele é bastante similar as caldeiras de recuperacdo HRSG, sigla para
Heat Recovery Steam Generator, para producdo de vapor em ciclos combinados
(ERICKSON, ANAND & ELLEN, 2015).

O HRVG consiste basicamente em um recuperador de calor o qual aproveita parte da
grande quantidade de calor contido nos gases de escape da turbina a gas. Em seu interior, 0
fluido refrigerante da solucdo vinda do trocador SHX no Estado (4) é vaporizado, em um
processo chamado dessorcdo. Uma mistura liquido-vapor resultante segue, entdo, ao

retificador no Estado (5) como ilustra a Figura 26.

Figura 26. Volume de controle do recuperador de calor HRVG
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Balanco de massa para o recuperador de calor HRVG:
Ty = 1y (53)

Balanco de concentragéo para o recuperador de calor HRVG:

MyXy = MsXs (54)
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Balanco de concentragéo para o recuperador de calor HRVG:

Qgerador + myuhy = mshsg (55)

onde Qgemdor representa a taxa de transferéncia de calor que entra no gerador, m representa a
vazdo massica, x a fracdo maéssica de NH; e h é a entalpia, de acordo com 0s pontos

especificados na Figura 26.
5.6 Retificador

O retificador € um equipamento aplicado particularmente em sistemas de refrigeracdo
por absorcdo que utilizam o par amdnia-agua. Ele € o responsavel por garantir um maior grau
de pureza ao vapor de refrigerante que segue ao condensador, ja que parte do vapor de agua
contido no vapor de refrigerante é condensado. O fluido refrigerante deve ter baixa
concentracdo de umidade, evitando que esta se deposite no evaporador de modo a interromper

todo o funcionamento do ciclo.

Construtivamente, o retificador € uma coluna de 1,5 metro (5 pés) de diametro,
contendo 7 superficies de destilacdo ndo-adiabatica (POWER, 2013).

A Figura 27 mostra esquematicamente a mistura liquido-vapor que chega do gerador
no Estado (5). O vapor de refrigerante segue ao condensador no Estado (9) e a solucéo liquida
com baixa concentracdo em aménia retorna ao absorvedor no Estado (6). O modelo proposto
assume que uma parcela do calor rejeitado € utilizado para pré-aquecer a solu¢do bombeada

ao gerador e, assim, aumentar o coeficiente de performance (COP) do sistema.
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Figura 27. VVolume de controle do retificador
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Fonte: Préprio autor (2016).

Balancos de massa para o retificador:
my = M (56)
Tfl5 = m6 + mg (57)

Balancos de concentracédo para o retificador:

mzxz == m3x3 (58)
‘rh5x5 = Th6x6 + mgxg (59)

Balanco de energia para o retificador:

Qretificador + Mmghg + Mmohg = Mghsg (60)

onde Qretiﬁcador representa a taxa de transferéncia de calor no retificador, m representa a

vazdo massica, x a fracdo maéssica de NH; e h é a entalpia, de acordo com 0s pontos

especificados na Figura 27.
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5.7 Condensador

No condensador ocorre a condensacdo de refrigerante que deixa o retificador no
Estado (9) como vapor saturado. Tal condensagdo ocorre por meio da transferéncia de calor
entre a amobnia com a &gua de resfriamento da torre. Refrigerante na forma de liquido saturado

segue para o evaporador no Estado (10) como mostra a Figura 28.

Figura 28. Volume de controle do condensador
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Fonte: Préprio autor (2016).
Balanco de massa para o condensador:
Mg = My (61)
Balanco de concentragéo para o condensador:
MgXg = MyX1g (62)
Balanco de energia para o condensador:
Qcondensador + Myohip = Mohg (63)

onde Q.ondensador fePresenta a taxa de transferéncia de calor liberado pelo condensador, m
representa a vazao maéssica, x a fracdo massica de NH; e h é a entalpia, de acordo com o0s
pontos especificados na Figura 28.
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5.8 Trocador de Calor RHX

No trocador de calor RHX, mostrado na Figura 29, ocorre uma transferéncia de calor
da solugéo a uma temperatura mais alta a qual deixa o condensador no Estado (10) e a solucéo
que deixa o0 evaporador a uma temperatura mais baixa, Estado (13). A introducdo desse
trocador no ciclo permite, assim como o trocador SHX, uma melhora na performance do ciclo
ARCTIC. A fim de se determinar dos Estados (11) e (14), o mesmo procedimento para 0
trocador SHX serd adotado, haja vista a dificuldade, mais uma vez, em se determinar as

entalpias desses dois pontos.

Figura 29. Volume de controle do trocador de calor RHX
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Fonte: Préprio autor (2016).

Sendo assim, as taxas de troca de calor no trocador sdo iguais a:

4c = m13(h14e - h13) (64)
qa = m10(h10 - hlle) (65)

onde hi4. © hyq. SA0 as estimativas das entalpias nos Estados (14) e (11), respectivamente.

Sendo assim, a taxa de transferéncia de calor minima é dada pelo menor valor de g, € g4.

Gmin = MIN(qc; qq) (66)
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A taxa real de transferéncia de calor é dada a partir do rendimento do trocador:

QTeal,RHX = €.qmin (67)

Permite-se agora calcular as entalpias de interesse e equacionar os balancos de massa e

energia para o trocador de calor SHX.

hiy = hyp — S22 (68)
hig = hyg+ S22 (69)

Balancos de massa para o trocador de calor SHX:

Myg = Myy (70)

M3 = My, (71)

X10 = X11 (72)
X13 = Xq4 (73)

Balanco de energia para o trocador de calor SHX:

mthIO + m13h13 = mllhll + m14h14 (74)

5.9 Dispositivos de Expansao

Como mencionado nas hipoteses simplificadoras, a expansdo do fluido ocorre a
entalpia constante nas valvulas redutoras de pressao. Como o proprio nome diz, as valvulas de
expansédo reduzem a pressao da solucao liquida ao nivel de pressdo do absorvedor, mais baixa.

A Figura 30 ilustra as quedas de pressdo dos dispositivos 1 e 2 do ciclo ARCTIC.
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5.10

Figura 30. Volume de controle das vélvulas de expansdo
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Fonte: Préprio autor (2016).

Balancos de massa para os dispositivos de expansao:

Balancos de concentracdo para os dispositivos de expanséo:
MmsX; = MgXg
My1X11 = MyzXq2
Balancos de energia para os dispositivos de expansdo:
myh; = mMghg

My1hi1 = Myzhy,

Evaporador

(75)
(76)

(77)
(78)

(79)
(80)

Aqui foi considerado 0 método indireto de resfriamento do ar entrada da turbina a gas.

O fluido refrigerante entra no evaporador na condicdo de uma mistura liquido-vapor no

Estado (12) com um determinado titulo e a uma temperatura baixa. Posteriormente, o

refrigerante troca calor com o circuito de agua gelada, esta utilizada para resfriar o ar de
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admissdo da turbina a gas. A troca de calor com a agua vaporiza grande parte desse
refrigerante que retorna ao absorvedor no Estado (13), como mostra a Figura 31.

Figura 31. Volume de controle do evaporador
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[ 1_3 )
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Fonte: Proprio autor (2016).

Balanco de massa para o evaporador:

My, = My3 (81)

Balanco de concentragdo para o evaporador:

MypX12 = My3Xy3 (82)

Balanco de energia para o evaporador:

Qevaporador + My hy; = Mmyshys (83)

onde Qempomdor é a taxa de transferéncia de calor com a agua gelada, m representa a vazao
massica, x a fragdo massica de NH3 e h é a entalpia, de acordo com os pontos especificados
na Figura 31. Na analise aqui feita, Q’e,,apomdor é um valor pre-determinado, utilizado como

parametro de entrada.
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A partir da modelagem de todos os componentes do sistema ARCTIC, consegue-se
calcular o coeficiente de performance do sistema (COP), parametro bastante importante na
analise de ciclos de refrigeracdo por absor¢do. O COP ja foi definido anteriormente, porém

agora, acrescenta-se ao denominador o trabalho consumido pela bomba de solucéo.

COP = _ Qevaporador (84)

Qgerador"’ Wpomba1

5.11 Roteiro para Simulacéo no EES

A base tedrica matematica definida nos capitulos anteriores dara suporte a simulacéo
do ciclo de absorcdo propriamente dita. A simulacdo do ciclo ARCTIC serd toda ela
desenvolvida utilizando o software Engineering Equation Solver (EES). O EES é um
programa util na resolucdo de conjuntos de equacBes algébricas lineares ou ndo-lineares,
equac0es diferenciais e integrais que envolvem ou ndo otimizacdo de resultados. Além disso,
O EES possui um ambiente de programacdo bastante didatico, com a exibicdo de um relatério
final dos resultados obtidos e ferramentas para geracdo de graficos. Porém, o principal motivo
para o desenvolvimento da programacdo utilizando esse software é, sem duvida, a base de
dados para simulacdo de sistemas de absor¢do utilizando o par amdnia-agua como fluidos de
trabalho.

O desenvolvimento da programacdo do ciclo de absorcdo em questdo requer as
defini¢bes dos parametros de entrada tais como as pressdes alta e baixa do ciclo, a capacidade
de refrigeracdo do sistema, temperaturas em determinados pontos do ciclo, por exemplo, além
das hipoteses de simplificacdo. Através dessas informacdes e da fundamentacgdo tedrica sobre
o funcionamento de ciclos de absorcéo, pode-se definir o estado termodinamico de cada um
dos pontos da Figura 22. No caso da mistura NH3-H,O € necessario conhecer trés
propriedades termodindmicas, pois se trata de uma solu¢do binaria. Definindo-se, por
exemplo, a pressdo, temperatura e titulo, a rotina consegue determinar as outras cinco
propriedades. A forma com que o programa fornece as propriedades termodinadmicas vem da

expresséo:

Call NH3H20 (Code; Inl; In2; In3: T; p; X; h; s; u; v; Q) (85)

54



onde Code consiste em uma sequéncia numeérica de 1 a 8 que esta diretamente relacionada aos

parametros de entrada do sistema, como mostra a Tabela 3. In1, In2 e In3 dé&o lugar a esses

trés parametros, seguindo a ordem mostrada na expressao acima.

Considerando ainda o exemplo anterior em que os dados de entrada sdo temperatura

(T), presséo (p) e titulo (Q), Code seria igual a sequéncia 128, Inl igual a T, In2 igual a p e

In3 igual a Q. As possiveis combinacdes para 0s parametros de entrada em que se inclui pelo

menos a temperatura ou pressao e suas respectivas sequéncias numéricas estdo organizadas na

Tabela 4.
Tabela 3. Numeragao equivalente das propriedades termodinamicas
Propriedade Termodinadmica Numeragdo Equivalente
Temperatura (T) 1
Presséo (p) 2
Concentragéo (X) 3
Entalpia especifica (h) 4
Entropia especifica () 5
Energia interna especifica (u) 6
Volume especifico (V) 7
Titulo (Q) 8
Fonte: Adaptado de Araujo, 2010
Tabela 4. Combinacéo das propriedades termodinamicas
Grupo da Temperatura Grupo da Pressdo
Code Inl In2 In3 Code Inl In2 In3
123 T P X 234 P X h
128 T P q 235 P X S
137 T X v 238 P X q
138 T X q 248 P h q
148 T h q 258 P S q
158 T S q 268 P u q
168 T u q 278 P v q
178 T \ q

Fonte: Aradjo, 2010

Por fim, o desenvolvimento do codigo computacional para o ciclo de absor¢do contem
procedimentos (PROCEDURE) anélogos as subrotinas. Cada PROCEDURE substitui a

sequéncia numérica dos parametros, ou seja, a fun¢do Call chama cada PROCEDURE por
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meio dos parametros de entrada, TPX, TPQ, PXH etc., para executar determinados calculos

ou até mesmo conversdo de unidades. Finaliza-se cada procedimento com o termo END.

5.12 Determinag&o das Efetividades

Um dos parametros mais importantes quando se trata de trocadores de calor é o valor
de sua efetividade . Serdo mostrados aqui o raciocicio utilizado para calcular a efetividade da
serpentina de resfriamento, de acordo com dados fornecidos pela usina, e o valor da

efetividade considerado para o gerador.

Conhecendo as temperaturas de bulbo seco, bulbo Umido e a pressdo atmosférica na

entrada e na saida da serpentina, podemos calcular as entalpias do ar nessas condicdes.

» Entrada da serpentina:
— Temperatura de bulbo seco: Tgs entradaar = 20,56 °C
— Temperatura de bulbo Umido: Tzy entragaar = 17,22 °C
— Entalpia do ar de entrada: /epnerqaqar = 48,39 kJ/kg. K
» Saida da serpentina:
— Temperatura de bulbo seco: Tgs sqigqar = 9,606 °C
— Temperatura de bulbo Umido: Tzy sgigaar = 9,600 °C

- Entalpia do ar de saida: /54,4 or = 28,37 kJ/kg. K
A capacidade total de refrigeracdo do circuito de 4gua gelada € igual a:
Qigua = 729 TR (86)
Sendo assim, a efetividade da serpentina é dada por:

mar*(hentrada,ar_ hsaida,ar) (8 7)

gserpentina -

Qégua

A quantidade de calor trocado pelo ar na serpentina de resfriamento é dada pela seguinte

relacao:
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Qar = mar * Cp,ar * (Tar,ambiente - Tar,étimo) (88)

Assim:

' Qar
Qevaporador = (89)

Eserpentina

onde Qevapomdor é a capacidade frigorifica do sistema de refrigeracdo por absorcéo. Por fim,
pode-se ainda calcular a temperatura de entrada da agua no evaporador, logo apos circular

pela serpentina de resfriamento.

Q evaporador
+ Tégua,saida,evaporador (90)

Tégua,entrada,evaporador s i
Migua-Cpagua

Raciocinio analogo foi empregado para estimar de forma simplificada a taxa de
transferéncia de calor no gerador, Q'gemdor, em consequéncia da recuperacdo de calor dos

gases de exaustdo da turbina a gas. Para isso, entrou-se com os valores de efetividade do
recuperador de calor, temperatura dos gases de escape e calor especifico da solucdo amonia-

agua especificados abaixo:

k

— Calor especifico a presséo constante: ¢, yy3—p20 = 4,25 kg{K

— Temperatura dos gases de escape: Tygses exaustio = 450 °C

- Efetividade do recuperador de calor (gerador): &ecyperador = 0,689

A capacidade calorifica minima C,;;y € 0 produto da vazdo massica da solucdo que
circula no gerador pelo calor especifico da solucdo. Sabe-se que a capacidade calorifica €

minima onde circula a solu¢do aménia-agua do ciclo de absorcao.

Cuin = M. Cp,NH3-H20 91)

Logo, o fluxo de calor no gerador é dado por:

Qgerador = grecuperador- CMIN- (Tgases,exaustéo - T4e) (92)
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6. RESULTADOS

A simulacédo do ciclo ARCTIC foi baseada no diagrama de Gibbs da Figura 16 para o
funcionamento do sistema no modo resfriamento em um regime quase-estacionario. A partir
do diagrama, informacGes importantes sobre as propriedades do ciclo podem ser retiradas tais
como a pressdo de saturacdo da mistura amonia-agua, temperatura de saturacdo da amonia, a

fracdo massica e a temperatura da solugéo.

A literatura utilizada para o desenvolvimento dos resultados segue principalmente o
trabalho de Erickson, Anand & Ellen (2015) mencionado anteriormente. Dados experimentais
apontam que amonia praticamente pura é condensada no condensador a 43,4°C e 17 bar. O
refrigerante (amonia) evapora no TIAC a 2,1°C e a 4,6 bar pelo método evaporativo direto,
resfriando o ar ambiente de 41,7°C para 9,7°C. O vapor de refrigerante que deixa o
evaporador é absorvido no absorvedor, formando uma solugdo forte em amonia a 50,3 °C.
Solucdo fraca em amonia a 147,6°C e 21,1% de concentragcdo em massa, retorna do retificador
para o absorvedor (ERICKSON, ANAND & ELLEN, 2015).

6.1 Validacéo do Modelo de Absorcdo ARCTIC

Algumas mudancgas foram propostas em relacdo aos dados utilizados como parametro
de entrada obtidos da literatura para melhor adequacdo as condi¢bes operacionais da UTE.
Considerou-se que o absorvedor e o condensador trabalham a mesma temperatura, nesse caso
43,4°C, devido ao circuito da agua de condensacdo existente, sendo esta responsavel por
dissipar o calor desses dois componentes. Além disso, 0 sistema evaporativo direto foi
substituido pelo método indireto através da introducdo do circuito de agua gelada no sistema.

A Tabela 5 lista os parametros de entrada para a simulacao.
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Tabela 5. Parametros de entrada para simulacéo do ciclo de absorc¢éo

Parametros de Entrada para Simulacéo

Condicao de Saturacdo (Titulo) Temperatura

Q=0 Ty =43,4°C
Q=1

Q10=0 Fracdo Méssica
Qs=0 Xg = 0,992

Q.3 =0,97
Eficiéncia dos Componentes Largura do Processo
Negx= 1 D, =0,25
Nrux=1
Nretificador™ 0,8
Npomba1= 0,9

Fonte: Préprio autor (2016).

A largura do processo (D,) € um parametro bastante estudado em ciclos de absorcdo
que, por definicao, é a diferenca de concentracdo entre a solucdo rica em amdnia que deixa 0

absorvedor em direcdo ao gerador e a solugdo pobre que retorna do retificador ao absorvedor.

O circuito de agua gelada é o responsavel por trocar calor com o fluido refrigerante no
evaporador para, posteriormente, retirar calor do ar de admissdo da turbina a gas, elevando a
poténcia de saida da mesma. Esse circuito € composto por uma bomba a qual fornece certa
quantidade de energia para fazer a agua circular, um trocador de calor relacionado ao
evaporador cujo foco ndo sera dado neste trabalho e a serpentina de resfriamento (TIAC).
Através dos dados fornecidos pela usina, foi possivel estimar a efetividade da serpentina
segundo a Equacédo (87), assim como a capacidade de resfriamento do ciclo de absorcéo pela
Equacdo (89). Sabendo que a temperatura ideal da 4gua na saida do evaporador deve ser igual
a 6 °C, temos 0s seguintes dados de entrada para uma determinada condi¢do resumida pela
Tabela 6.
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Tabela 6. Parametros de entrada para o célculo da efetividade da serpentina

Parametros de Entrada para o Célculo da Efetividade

Calor especifico do ar: cp,ar = 1,027 kJ/kgeC
Calor especifico da agua: cp,agua = 4,184 kl/kg°C
Pressdo atmosférica: Patm = 101,325 kPa
Vazdo massica de ar: mar = 117,54 kg/s
Vazdo maéssica de agua: ragua = 208,2 kg/s
Temperatura étima do ar: Tar,6timo = 8,89 2C
Temperatura da 4gua _de saida do Tégua,saida,evaporador = 6 ©C
evaporador:
Temperatura do ar ambiente: Tar,ambiente = 41,7 °C

Fonte: Proprio autor (2016).

A Tabela 7 é o resultado para a simulacdo do ciclo de absorcéo utilizando o EES
segundo as condicOes expostas acima, isto é, para temperatura ambiente igual a 41,7 °C.

Tabela 7. Resultados para simulagdo do ciclo de absorcéo no EES

E Arrays Table EI@
Sort hi ‘ m; ‘ B 4 Q; ‘ Si ‘ Ti ‘ Y “ % ‘
[1] 4424 11,49 456,7 0 0,494 434 0,001208 0,4592
[2] 41,25 11,49 1694 0,4962 -0,001 43,85 0,001208 0,4592
[3] 926.8 11,49 1694 3,085 0,3656 140 0,04069 0,4592
[4] 958.9 11,49 1694
[5] 2007 11,49 1694 5,542 0,8631 174 4 0,1019 0,4592
[6] 5141 7,818 1694 0 1,879 150 0,001248 0,2092
[ 466.9 7,818 1694 0,2092
[8] 466,9 7,818 456,7 1,792 0,08587 106 0,0343 0,2092
[9] 1399 3,669 1694 1 4,452 75,84 0,08923 0,992
(0] 2021 3,669 1694 0 0, 7167 434 0,001738 0,992
[11] 75,56 3,669 1694 0,992
[12] 75,56 3,669 456,7 0,3127 0,05755 1,885 0,01718 0,992
[13] 1251 3,669 456,7 0,97 4,559 10,95 0,2765 0,992
[14] 1378 3,669 456,7 0,992

Fonte: Proprio autor (2016).

A analise energética para o ciclo de absor¢do fornece resultados quantitativos para o
fluxo de calor que entra ou sai de um volume de controle, ou trabalho no caso de uma bomba
por exemplo. A Figura 32 ilustra a solugdo completa obtida de forma a complementar os
resultados da Tabela 7. O valor encontrado para a vazao massica da solugdo forte em amonia
que circula no gerador m, foi de 11,49 kg/s ao passo que no evaporador a vazao massica m,,
foi igual a 3,67 kg/s. O coeficiente de performance (COP) alcancado foi de 0,426 para uma
taxa de recuperacao de calor no gerador de 10093 kW e capacidade frigorifica de 4314 kW ou
1227 TR.
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5 Solution

Figura 32. COP e outros resultados para o ciclo de absor¢éo

Man |TPO | PxH | Pxa | 0 | TR% | sHX | RHX |

Unit Settings: [kJ]/[C)/[kPal/[kg]/[degrees]

COP = 0,425
Dx =025

T zerpentina = 0.918
h1de=1378 [kJ/kg]
haaida,ar = 28.37 [kJfkg]
plde = 4567 [kPa]
Q1te --0.001
Clapsorvedor = 9214 K]
O geraddor = 10083 [44]
Qg = 368.9 [KiW]
sde=3535 [klkgk]
Tde =150 [C]
TBSentrada.ar = 20.56 [C]
Tygases,exaustiio = 450 [C]
v14e=10,3239 [m3kg]
Wideal = 1.495

xde = 0,4592

52 potential unit problems were detectad

Calculation time = .2 sec.

Cpg = 1.027 [kfkgC]
Nbomba = 0.5

Ntracadar1 = 1
hde=1128 [kJika]
frigr = 1175 [ka/s]

pde =1694 [kPa]
C14e - 0,983

Qg = 3961 [KWW]
Oyep= 11120 [li]
Osqua = 2564 [ih]
s7e=1,767 [kkok]
T?e =140 [C]
TBSsaidaa = 9606 [C]
Tégua,entrada,evap= 10,95 [C]
wie = 005168 [m¥kg]
Wigg) = 2,991
x7e = 10,2092

Cpagua = 4187 [kikal]
Nrecuperador = 0,689
Nhocadar? =1

h7e= 4689 [kJka]
Magua= 208.2 [kgs]

pie =1694 [kPa]

Qde =0.4583
Ccondensador = 4330 [ki¥]

CIlretilicador =13900 [ki]
s11e=0.1955 [k/kgk]
T1le =10.95 [C]
Tarambiente= 41.7 [C]
TBUertrada.ar = 17.22 [C]
Taguasaidaevap =8 [C]
wie = 1001227 [m3kg]
x11e=0,992

Crin = 4883 [KW4C]
Tretificadar = 0.8

h11e= 456 [k
Nentrada,ar = 48.39 [kJikg]
plle =1694 [kPa]
Patm = 101.3 [kPa]

Q7e =-0.001
Oevaporadof 4314 [kit]
Ope = 4641 [kin]
s1de= 4979 [klfkgk]
Tlde =434 [C]
Taratime = 8.89 [C]
TBUsaidaar = 2.6 [C]
vlle= 0001591 [m¥kg]
Whorba! = 3435 [kW]
x14e = 0,992

-lalx]

Fonte: Préprio autor (2016).

Apesar de a literatura usada como referéncia neste trabalho conter um nimero bastante

restrito de informagdes a respeito do funcionamento do ciclo de absor¢cdo em questdo, ela

informa as condicdes de operacdo em pontos chave do ciclo, fato este que permite se chegar a

resultados conclusivos. A Tabela 8 apresenta uma comparacdo entre 0s resultados da

simulacdo do ciclo de absorcéo feita no EES e os resultados tedricos da literatura para efeito

de validacéo.
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Tabela 8. Tabela comparativa para validacédo dos resultados

Comparacao dos Resultados

Parametros Simbologia Resultado da Erickson, Anand &
93 | simulag&io no EES Ellen (2015)
Temperatura de Condensagao T10 43,4 (dado de entrada) 434
(0 ! !
Pressdo de Condensacéo (kPa) P10 1694 1700
Temperatura de Evaporacdo (°C) T12 1,885 2,1
Pressdo de Evaporagéo (kPa) P12 456,7 460
Temperatura de Retorno do
Retificador (°C) Té 150 147.6
Fracdo Massica de NH3 de
Retorno do Retificador Xo 0,2092 0211
Capacidade Frigorifica (kW) | Qevaporador 4314 4925

Fonte: Proprio autor (2016).
6.2 Analise de Erro

Nesta etapa, calcula-se o erro relativo entre os valores tedricos em comparagdo aos
resultados obtidos através da simulacdo do sistema de absorcdo no EES. A Tabela 9 lista os

valores encontrados para os erros segundo os valores da Tabela 8.

Tabela 9. Erro relativo dos resultados da simulagéo no EES

Comparacao dos Resultados

Resultado da Erickson, Erro
Parametros Simbologia | Simulagdo no Anand & Ellen | Relativo
EES (2015) (%)
Temperatura de Condensagao 43,4 (dado de
O T1o0 entrada) 434 0

Pressdo de Condensacéo (kPa) P10 1694 1700 0,35

Temperaturazodce) Evaporacéo T12 1,885 21 10,24

Pressdo de Evaporagdo (kPa) P12 456,7 460 0,72
Temperatura de Retorno do

Retificador (“C) Te 150 147,6 -1,63
Fracdo Massica de NH3 de

Retorno do Retificador X6 0,2092 0,211 0,85

Capacidade Frigorifica (kW) Qevapomdor 4314 4925 12,40

Fonte: Proprio autor (2016).

Os erros relativos obtidos ndo foram significativos para os dispositivos que se situam
na faixa de alta pressdo do ciclo de absorgéo, tais como o retificador e o condensador,
atingindo no maximo 2%. Entretanto, as hipoteses simplificadoras sdo condicionantes que

acabam por aumentar a porcentagem de erro conforme se analisam os outros dispositivos
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compreendidos na faixa de baixa pressao do ciclo. Nessa faixa, os erros relativos encontram-

se na faixa de 10 a 12% para o evaporador.

Os valores retirados da literatura sdo experimentais e, além disso, tipos diferentes de
sistemas de resfriamento do ar foram utilizados nas duas anélises sendo aqui considerado o
sistema indireto de resfriamento. Logo, ndo ha a possibilidade de se afirmar com convicgédo
para quais faixas de valores os resultados de interesse seriam razoaveis. Portanto, assume-se
que os erros relativos obtidos aqui séo aceitaveis apesar do fato de serem mais pronunciados
dentro da faixa de baixa pressdo do sistema de absorcao.

6.3 Anélises das condic¢des operacionais do ciclo de absorc¢éo

Nesta secdo serdo apresentadas algumas relacBes importantes a partir da analise
termodinamica do sistema de absorgédo para diferentes condicdes de opera¢do. Na construgéo
das relacdes graficas, alguns parametros de entrada foram variados e outros fixados, de acordo
com os objetivos do estudo para uma melhor caracterizacdo do sistema. Sendo assim, a Figura
33 ilustra primeiramente a variagdo do coeficiente de performance (COP) em funcdo da
temperatura do gerador Ts. Para isso, fez-se variar a temperatura de condensacdo Tio de
43,4°C a 40,4°C em intervalos de 1°C e a temperatura ambiente de 30°C a 40°C.

Figura 33. Efeito da variacdo da temperatura do gerador no COP do sistema
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A partir da analise da Figura 33, observa-se que 0 aumento da temperatura do gerador
provoca uma diminuicdo do COP qualquer que seja a temperatura de condensacdo desde que
fixada. Os resultados mostraram que de fato existe uma temperatura 6tima do gerador que

maximiza o COP para cada temperatura de condensacao.

O proximo pardmetro estudado foi a influéncia da temperatura de evaporagdo Ti, no
COP do sistema de absorcdo, mostrada na Figura 34. Analogamente a Figura 33 anterior,
fixou-se a temperatura de condensacéo T;o dentro de uma faixa de valores compreendida entre
40,3°C e 43,4°C.

Figura 34. Efeito da variagdo da temperatura do evaporador no COP do sistema
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Constata-se a partir da Figura 34 que a relacdo existente entre a temperatura de
evaporacdo € 0 COP é direta, pois 0 aumento da temperatura de evaporagdo provoca um
aumento no valor do COP como esperado. Em contrapartida, 0 aumento da temperatura de
condensacéo se mostra desfavoravel a performance do sistema. Quando T € igual a 43,4°C e
40,4°C, o valor do COP ¢ igual a 0,44 e 0,46, respectivamente, para temperatura de

evaporacgéo T, fixada em 1°C.

A Figura 35 mostra uma relacao direta entre a temperatura do gerador Ts em funcdo da

temperatura de evaporacdo Ti,, fixando novamente a temperatura de condensacéo.
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Figura 35.
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Nesse caso, a variacdo da temperatura do evaporador é inversamente proporcional a

temperatura do gerador. Caso se deseje obter maiores efeitos frigorificos no evaporador, faz-

se necessario assim aumentar a temperatura do gerador. A capacidade de refrigeracdo do

sistema de absorcao é dependente da disponibilidade de recuperacdo de calor que, no caso do

ciclo ARCTIC, ocorre no proprio gerador. Esse fato também pode ser verificado a partir da

Figura 36 a qual relaciona o taxa de geracdo de frio promovida pela serpentina de

resfriamento, me jeto, Pela taxa de transferéncia de calor no gerador, Qgemdor.
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Figura 36. Efeito da variacdo da taxa de transferéncia de calor no gerador em fungéo da capacidade
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Seguindo o mesmo principio usado em analises anteriores,

740

estudou-se o

comportamento desses dois parametros em funcdo da temperatura de condensacdo Tio em

intervalos de 1°C. Variou-se também a taxa de transferéncia de calor na serpentina para

valores compreendidos entre 600 e 729 TR, sendo a ultima a capacidade méaxima do sistema

de agua gelada. No grafico mostrado na Figura 36, é nitida a relacdo direta existente entre as

duas taxas. Para se obter uma troca de calor mais pronunciada entre a 4gua gelada e o ar de

admisséo da turbina, deve-se aumentar a taxa de transferéncia de calor no gerador. A relagao

direta entre a temperatura do condensador em relagdo ao Q'gemdor se mostrou verdadeira

neste estudo. Logo, as analises feitas aqui permitiram identificar as variagcdes das capacidades

dos componentes do sistema em funcéo da temperatura ambiente.

66



7. CONCLUSOES

Neste trabalho é apresentado um estudo de um ciclo de absor¢do de grande porte
nomeado ARCTIC, Absorption Refrigeration Cycle Turbine Inlet Conditioning, cuja
capacidade nominal maxima é de 2000 TR com aplicacdo direta em turbinas a gas
aeroderivativas. As analises aqui realizadas tiveram por objetivo quantificar a recuperacao de
calor proveniente dos gases de exaustdo da turbina a gés para servir de insumo energético ao
sistema de refrigeracdo por absorcdo. Este sistema é o responsavel pela producdo de agua
gelada que ira, por transferéncia de calor, resfriar o ar de admissao da turbina, proporcionando
um aumento significativo da poténcia de saida da mesma. O foco deste estudo foi concentrado
nos equipamentos existentes em uma usina termelétrica localizada em Juiz de Fora — MG
como uma possivel alternativa aos chillers de compressdo de vapor nela instalados, ja que o

consumo de energia destes chillers se mostra demasiadamente elevado.

A partir de alguns pardmetros iniciais, foi possivel realizar uma simulagdo do sistema
de absorcdo baseada nas equacbes de conservacdo de massa e energia, utilizando como
ferramenta o software Engineering Equation Solver, EES. Para isso, foi necessario introduzir
uma rotina da mistura binaria aménia-agua contendo informacgdes necessérias para que 0
programa calculasse os estados termodinamicos referentes a cada ponto do ciclo. Os
resultados inicialmente gerados apresentaram erros relativos aceitaveis os quais ndo afetaram
a geracdo das analises das condi¢des operacionais do sistema. Calculados os parametros chave
do sistema, permitiu-se construir relacdes graficas envolvendo o coeficiente de performance,

COP, e desenvolver suas respectivas analises.

As primeiras curvas geradas mostraram a existéncia de uma temperatura do gerador
gue maximiza o COP e, portanto, aumentar a temperatura de geracdo néo significa melhorar a
performance do sistema como pode-se pensar. Para uma outra relacdo, o COP decresce a
medida que se diminui a temperatura de evaporagdo, pois € necessario um incremento na
quantidade de calor recuperada no gerador. Esse aumento da quantidade de calor recuperada
esta diretamente ligado a temperatura do gerador. Nota-se que quanto maior for a temperatura
do gerador, maior sera o efeito frigorifico conseguido no evaporador, pois diminui-se a
temperatura do evaporador Ti,. Por ultimo, uma importante correlagdo mostrou que o
aumento da taxa de transferéncia de calor no recuperador provoca o aumento da capacidade

de refrigeracéo do circuito de agua gelada, em concordancia com outros fatos ja mencionados.
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O aumento da temperatura de condensacdo se mostrou desfavoravel a eficiéncia térmica do

sistema de absor¢do em todas as situagdes analisadas.

Portanto, conclui-se que o sistema de refrigeracdo por absor¢do possui diversas
vantagens perante aos ciclos de compressédo de vapor, principalmente por utilizarem fontes
residuais de energia. Cabe agora estudar a melhor geometria segundo a condutancia UA
apresentada anteriormente, na tentativa de maximizar a recuperacdo calor contido dos gases
de escape da turbina, sabendo que a taxa de recuperacao de calor maxima encontrada aqui foi
igual a 10093 kW. As maiores dificuldades para a implementacdo dos equipamentos de
absorcdo, porém, vem do alto custo da aquisi¢do e instalagdo dos mesmos. Além disso, trata-
se de um estudo ainda bastante recente a aplicacdo de chillers de absorcdo em turbinas de

grande capacidade de geracdo, como a que foi estudada neste trabalho.

Para os trabalhos futuros, sugere-se fazer um estudo mais minucioso a respeito do
fendmeno da recuperacao de calor no gerador para varias condi¢cGes de operacao da turbina.
Da mesma forma, promover uma analise psicrométrica do ar de entrada do compressor ao
passar pela serpentina de resfriamento a fim de detalhar ainda mais as condi¢Bes étimas de
operacdo da turbina de acordo com a temperatura ambiente. Uma Gltima proposta interessante
seria 0 de fazer um estudo exergoecondmico dos processos que ajude no aprimoramento dos
resultados apresentados. O desenvolvimento de tal anélise permitird prever a economia real de
energia promovida pelo sistema de absorcéo e estimar um tempo de retorno do investimento

(payback) caso o empreendimento seja de fato implementado.
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APENDICE A
Cddigo para modelagem do ciclo de absor¢do no EES

"ISimulacéo Ciclo de Refrigeracéo por Absor¢cdo NH3-H20"
"Ciclo ARCTIC com Recirculagé@o no Retificador - TCC Matheus Vieira Ferro"
"CIRCUITO NH3-H20"

"Desenvolvimento dos Procedimentos”

PROCEDURE TPQ(TC;p;Q:x;h;v;s)
TK:=ConvertTEMP(C;K;TC)

pbar:=p*Convert(kPa;bar)

Call NH3H20(128; TK; pbar; Q: TK; pbar; x; h; s; u; v; Q)
END

PROCEDURE PXH(p;x;h:TC;s;v;Q)
pbar:=p*Convert(kPa;bar)

Call NH3H20(234; pbar; x; h: TK; pbar; x; h; s; u; v; Q)
TC:=ConvertTEMP(K;C;TK)

END

PROCEDURE PXQ(P;x;Q:TC;h;v;s)
pbar:=p*Convert(kPa;bar)

Call NH3H20(238; pbar; x; Q: TK; Pbar; x; h; s; u; v; Q)
TC:=TK - 273,15

END

PROCEDURE TXQ(TC;x;Q:P;h;v;s)
TK:=ConvertTEMP(C;K;TC)

Call NH3H20(138; TK; x; Q: TK; pbar; x; h; s; u; v; Q)
p:=pbar*Convert(bar;kPa)

END

PROCEDURE TPX(TC;p;x:Q;h;v;s)
TK:=ConvertTEMP(C;K;TC)

pbar:=p*Convert(kPa;bar)

Call NH3H20(123; TK; pbar; x: TK; Pbar; x; h; s; u; v; Q)
END

PROCEDURE SHX(eta;mls;mrs;ha;hb;hc;hd:hcc;hdd;q)
gls:=mls*(hd - ha)

grs:=mrs*(hb - hc)

gmin:=MIN(qls;qrs)

g:=eta*gmin

hcc:=hb - eta*gmin/mrs

hdd:=ha + eta*gmin/mis

END
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PROCEDURE RHX(eta;mls;mrs;ha;hb;hc;hd:hcc;hdd;q)
gls:=mlis*(hd - ha)

grs:=mrs*(hb - hc)

gmin:=MIN(qls;qrs)

g:=eta*gmin

hcc:=hb - eta*gmin/mrs

hdd:=ha + eta*qmin/mls

END

"Determinacgéo dos Pontos do Ciclo"

"PONTO 13"

T[13] = T_agua_entrada_evap

Q[13]=0,97

X[13] = x[9]

Call TXQ(T[13];x[13];Q[13]:p[13];h[13];Vv[13];s[13])

"PONTO 10"

{T[10] = 43,4 [C]}

Q[10] =0

X[10] = x[9]

Call TXQ(T[10];x[10];Q[10]:p[10];h[10];v[10];s[10])

"Defini¢céo das Press@es do Ciclo"
p[1] = p[13]

p[2] = p[10]

p[3] = p[10]

p[4] = p[10]
p[5] = p[10]
p[6] = p[10]
p[7] = p[10]
p[8] = p[13]
p[9] = p[10]
p[11] = p[10]
p[12] = p[13]
p[14] = p[13]

"PONTO 9"

{X[9] = 0,992}

Q9] =1

Call PXQ(p[9]:x[9];Q[O]:T[9];h[9];v[9];s[9])

"PONTO 1"

T[1] = T[10]

Q[1]=0

Call TPQ(T[1];p[1];Q[L]:X[1];h[1];v[1];s[1])

"PONTO 6"
Dx = 0,25
X[1] - x[6] = Dx
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Q[6]=0
Call PXQ(p[6]:x[6];Q[6]:T[6];h[6];v[6];S[6])

"PONTO 2"

eta_bomba =0,5

X[2] = x[1]

eta_bomba = w_ideal/w_real

w_ideal = v[1]*(p[2] - p[1])

w_real = h[2] - h[1]

Call PXH(p[2];x[2];h[2]:T[2];Q[2];v[2];s[2])

"PONTO 3 - RECUPERAQAO NO RETIFICADOR"
Q_dot_ret = m_dot_[2]*(h[3] - h[2])

eta_retificador = 0,8

eta_retificador = Q_dot_ret/Q_dot_retificador

X[3] = x[1]

Call PXH(p[3];x[3];h[3]:T[3];QI3]:V[3];s([3])

"PONTOS 4 E 7"

T4e = T[6]

pde = p[4]

x4e = x[1]

Call TPX(T4e;pde;x4e:Q4de;hde;vde;sde)
T7e =T[3]

p7e =p[7]

X[7] = x[6]

x7e = X[7]

Call TPX(T7e;p7e;x7e:Q7e;h7e;v7e;s7e)
eta_trocador_1=1

Call SHX(eta_trocador_1;m_dot_[3];m_dot_[6];h[3];h[6];h7e;h4e:h[7];h[4];Q_dot_SHX)

"PONTO 5"
X[5] = x[1]
Call PXH(p[5];x[5];h[5]:T[5];Q[5];v[S];s([5])

"PONTO 8"

h[8] = h[7]

X[8] = x[6]

Call PXH(p[8];x[8];h[8]:T[8];Q[8];v[8];s[8])

"PONTO 12"

h[12] = h[11]

X[12] = x[9]

Call PXH(p[12];x[12];h[12]:T[12];Q[12];v[12];s[12])

"PONTOS 11 E 14"

T1l4e =T[10]

plde = p[14]

x14e = x[9]

Call TPX(T14e;plde;x14e:Ql4e;hl4e;v14e;sl4e)
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Tlle =T[13]

plle = p[11]

X[11] = x[10]

x1lle = x[11]

Call TPX(T1lle;plle;x1le:Qlle;hlle;vlle;slle)
eta_trocador 2=1

Call RHX(eta_trocador_2;m_dot [13];m_dot [10];h[13];h[10];h11e;h14e:h[11];h[14];Q_dot RHX)

"Balancos de Massa"
m_dot_[1] = m_dot_[2]
m_dot_[2] = m_dot_[3]
m_dot_[3] = m_dot_[4]
m_dot_[4] = m_dot_[5]
m_dot_[6] = m_dot_[7]
m_dot_[7] = m_dot_[8]
m_dot_[9] = m_dot_[10]
m_dot_[10] = m_dot_[11]
m_dot_[11] = m_dot_[12]
m_dot_[12] = m_dot_[13]
m_dot_[13] = m_dot_[14]

"RECUPERACAO DOS GASES DE EXAUSTAQ"

{Cp_NH3-H20 = 4,25}

{C_min =m_dot_[4]*Cp_NH3-H20}

eta_recuperador = 0,689

Q_dot_gerador = eta_recuperador*C_min*(T_gases_exaustao - T4e)
{T_gases_exaustao = 450 [C]}

"Equacdes Governantes de Cada Componente™

"EVAPORADOR"
{Q_dot_evaporador = 7034 [kW]} "Capacidade maxima do ciclo ARCTIC - Somente teste"
Q_dot_evaporador + m_dot_[12]*h[12] = m_dot_[13]*h[13]

"CONDENSADOR"
Q_dot_condensador + m_dot_[10]*h[10] = m_dot_[9]*h[9]

"RETIFICADOR"

m_dot_[9] + m_dot_[6] = m_dot_[5]

m_dot_[9]*x[9] + m_dot_[6]*x[6] = m_dot_[5]*X[5]

Q_dot_retificador + m_dot_[9]*h[9] + m_dot_[6]*h[6] = m_dot_[5]*h[5]

"ABSORVEDOR"

{m_dot_[1] = m_dot_[8] + m_dot_[14]}

m_dot_[1]*x[1] = m_dot_[8]*x[8] + m_dot_[14]*x[14]

Q_dot_absorvedor + m_dot_[1]*h[1] = m_dot_[8]*h[8] + m_dot_[14]*h[14]

"BOMBA 1"
W_dot_bombal + m_dot_[1]*h[1] = m_dot_[2]*h[2]
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"GERADOR HRVG"
Q_dot_gerador + m_dot_[4]*h4e = m_dot_[5]*h[5]

"COP"
COP = Q_dot_evaporador/(Q_dot_gerador + W_dot_bombal)

"CIRCUITO DE AGUA GELADA"

"Dados de entrada"
m_dot_ar = 117,54
m_dot_agua = 208,2

P_atm = 101,325 [kPa]
Tar_otimo = 8,89 [C]
T_&gua_saida_evap =6 [C]
{Tar_ambiente = 41,7 [C]}

"Dados de entrada do ar na serpentina"

TBS_entrada_ar = 20,56 [C]

TBU_entrada_ar = 17,22 [C]

h_entrada_ar = Enthalpy(AirH20;T=TBS_entrada_ar;B=TBU_entrada_ar;P=P_atm)

"Dados de saida do ar na serpentina”

TBS saida_ar = 9,606 [C]

TBU_saida_ar = 9,600 [C]

h_saida_ar = Enthalpy(AirH20;T=TBS_saida_ar;B=TBU_saida_ar;P=P_atm)

"Capacidade de refrigeracéo fornecida pela agua"
Q_dot_agua = Q_dot_projeto*3,51685
{Q_dot_agua = 729*3,51685} "Capacidade Maxima"

"Célculo da efetividade da serpentina”

Cp_ar = Cp(AirH20;T=TBS_entrada_ar;B=TBU_entrada_ar;P=P_atm)
Cp_éagua = Cp(Water;T=T_&gua_entrada_evap;x=0)

eta_serpentina = (m_dot_ar*(h_entrada_ar - h_saida_ar))/Q_dot_agua
Q_dot_ar =m_dot_ar*Cp_ar*(Tar_ambiente - Tar_6timo)

Q_dot_ar = Q_dot_evaporador*eta_serpentina

Q_dot_evaporador = m_dot_agua*Cp_agua*(T_agua_entrada_evap - T_agua_saida_evap)
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