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Dedicado aos meus pais



“we need a dream-world in order to discover the features of the
real world we think we inhabit”

(Paul Feyerabend, Against Method, 1975)



RESUMO

Algumas aplicagdes de processos de resfriamento, como na industria aeroespacial, submarina
e offshore, exigem atencao especial a dimensao ocupada pelo sistema. Nesses casos, para obter
um conjunto mais compacto pode se admitir algum prejuizo a eficiéncia energética global do
processo. Especialmente, em plantas de producdo de petrédleo e gas offshore (FPSO, Floating
Production, Storage and Offloading), o custo associado ao espaco ocupado na instalagao pode
sobrepujar o custo de geragdo de energia, que ¢ proveniente do proprio gas natural produzido
na unidade. Assim, este trabalho investiga, por meio de modelagem matematica, a solugao de
compromisso existente entre a dimensdo ocupada e a eficiéncia energética em sistemas de
resfriamento e analisa a viabilidade técnica e econdomica do emprego de resfriamento assistido
em um trem de compressdo de CO; localizado em um FPSO. A proposta de resfriamento
assistido baseia-se em aplicagdes de controle térmico de componentes eletronicos € consiste no
emprego de um ciclo de refrigeragdo para reduzir o inventario de trocadores necessario ao
sistema. S3o considerados trés niveis de complexidade na modelagem: (1) modelo
termodindmico simplificado de um processo de resfriamento envolvendo carga térmica
genérica, (2) modelo termodindmico do resfriamento de um trem de compressdo de CO>
acoplado a um ciclo de refrigeragcdo por compressdo mecanica e (3) modelo termo-hidraulico
detalhado do sistema anterior e analise de viabilidade econdmica voltada a aplicagao offshore.
Do primeiro modelo, conclui-se que o resfriamento assistido pode ser vantajoso ao se considerar
cargas térmicas com temperatura de até 400 K. O modelo aplicado ao trem de compressao
permite inferir a possiblidade de reducao de cerca de 50% na condutancia global requerida para
os trocadores, embora isto demande o dobro de poténcia de mecanica, em relagdo ao
resfriamento direito. Embora os resultados termodindmicos apontassem para uma boa
perspectiva da aplicagdo, a andlise econdmica revelou que o sistema de resfriamento assistido
proposto ndo vantajoso sob o ponto de vista financeiro.

Palavras-chave: Trem de compressdao. Resfriamento intermediério. FPSO



ABSTRACT

In some cooling processes applications, such as in the aerospace, subsea and offshore industries,
special attention to the system’s overall dimensions is of utmost importance. In these cases, in
order to increase compactness, features and designs that might be detrimental to the system’s
overall energy efficiency can be tolerated. For example, in offshore oil and gas production
plants (FPSO, Floating Production, Storage and Offloading), the cost associated with the space
occupied in the installation can overcome the cost of energy generation, which comes from the
natural gas produced within the unit. Thus, this work investigates, through mathematical
modeling, the compromise solution between size and energy efficiency in cooling systems and
analyzes the technical and economic feasibility of using assisted cooling in a CO> compression
train, located on a FPSO. The assisted cooling proposal is based on applications of thermal
control of electronic components and relies on the use of a refrigeration cycle to reduce the heat
exchanger inventory required by the system. Three levels of complexity are considered in the
modeling: (1) a simplified thermodynamic model of a cooling process involving a generic
thermal load, (2) a thermodynamic model of a CO> compression train cooling system, coupled
to a vapor compression refrigeration cycle and (3) a detailed thermo-hydraulic model of this
system and economic evaluation aimed at offshore application. From the first model, one can
show that assisted cooling may be advantageous when involving thermal loads with a
temperature up to 400 K. The model applied to the compression train revels the possibility of a
50% reduction in the global conductance required for the heat exchangers, although this
requires twice the mechanical power, in relation to the direct cooling. Although the
thermodynamic results point to a good perspective of the application, the economic analysis
carried out showed that the proposed assisted cooling system is not advantageous from a
financial point of view.

Keywords: Compression train. Compression intercooling. FPSO.



LISTA DE FIGURAS

Figura 2.1 — Resfriador a ar com tiragem forcada, adaptado de [27] ....cccoveeeerveeereeecieeinieenne, 28
Figura 2.2 — Sistema de resfriamento com torre de arrefecimento..........c.ccceevveevieeeeveeeeneenne. 29
Figura 2.3 — Desenho esquematico de uma torre de resfriamento com tiragem induzida,

Adaptado de [36] ..eieeiiiiieiieee e et eneas 29
Figura 2.4 — Sistema de resfriamento com captagdo de 4gua de um sumidouro de calor ........ 30

Figura 2.5 — Esquema simplificado de uma planta de processamento primario de petrdleo [57]

Figura 3.2 - Verificagdo do modelo para Ts, =260 K, Tsi =300 K ¢ UAr,0pt =4 kW/K ......... 42
Figura 3.3 — Modelo do trocador de calor para resfriamento direto............ccceeceevieeieennenicen. 43
Figura 3.4 — Modelo dos trocadores de calor para resfriamento assistido, com ciclo de
refrigeracao por COMPIESSA0 MECANICA ....eeeuvreeeereeeireerrreerreeerreeessreeessreeessseeessseesnns 43
Figura 3.5 — Desempenho das configuracdes de resfriamento assistido e recuperagdo de calor
com capacitancias térmicas infinitas e ciclo de Carnot.........c.cccceeevveevcieeenieeinieennnnen. 47
Figura 3.6 — Efeito da eficiéncia do ciclo no desempenho dos sistemas de resfriamento assistido
€ 1eCUPETaCAO A€ CALOT . ..oviiuiiiiiiiieiec e 47
Figura 3.7 — Menor temperatura da fonte quente possivel para obtencdo do W/Q desejado na
1ECUPLTACAO A€ CALOT ...eiiiiiieiiieeiie e eee e e e e e e eeeaeee e 48
Figura 3.8 — Maior temperatura da fonte quente possivel para obten¢do do UAT/UAT, desejado
N0 1eSTrIamMeENto aSSISTIAO ....eouviriiiiiiiiiiiciieee e 48
Figura 3.9 — Poténcia consumida e diferenca de temperatura do ciclo necessarias para obtengao
de UAT = UAT, no resfriamento assiStido ...........eeeevuiiiieeiiieeieciiie e 49
Figura 3.10 — Desempenho do resfriamento assistido com capacitancias térmicas finitas, ciclo
)e Tsi=Tsipo(------ ) e, 50

Figura 3.11 — Poténcia consumida necessaria para se obter UAT = UArp, em funcao da

de Carnot e atendendo a Cs; = Csip (

eficiéncia do ciclo, para a configuracao de resfriamento assistido ........c...cceceeeuennee. 51
Figura 3.12 — Alteraciio na condutancia global dos trocadores de calor ao se empregar W/Q =

1, em fung¢do da eficiéncia do ciclo, para a configuragao de resfriamento assistido..52



Figura 3.13 — Minima eficiéncia de segunda lei do ciclo de refrigeracao necessaria para atingir
W/Q =1 e UAT/UArp = 1, com diferentes condi¢des das correntes térmicas, para a
configuragdo de resfriamento assiStidO .........cccvveeeriieeiieeeiie e 53

Figura 4.1 — Fluxograma simplificado do processo de compressio em uma planta de
processamento primdrio de petréleo e gas offShore.........ccoeceveevieiiiiiiiniiiiiiiiiee 55

Figura 4.2 — Fluxograma simplificado de um trem de compressao com N estagios................ 56

Figura 4.3 — Fluxograma simplificado de um trem de compressao com N estagios com emprego
de resfriamento aSSIStIAO .....cc.uiiiuieiiiiiieie e 57

Figura 4.4 — Comparacao entre eficiéncia isentropica e eficiéncia politropica, para gases ideais
com calores eSpecificoSs CONSTANLES .......cccueeruieriieiiieeieeiieeie et ete e seee e 61

Figura 4.5 — Razdes de temperatura e de volume especifico em fun¢do da razdo de compressao,
no modelo de eficiéncia politropica e de eficiéncia isentrdpica, com ns =1, = 0,7...61

Figura 4.6 — Variacao dos coeficientes m e n de Schultz para o diéxido de carbono na vizinhanga
do ponto Critico, COM Mp = 0,7 ..cveeeiieiieeiieiiecie ettt 63

Figura 4.7 — Convergéncia da solu¢do da Eq. (4.21), avaliada pela eficiéncia isentrdpica
equivalente de um processo de compressao iniciado no ponto critico....................... 64

Figura 4.8 — Desvio percentual do trabalho especifico de compressao a partir da isocorica critica
calculado pelo modelo de Schultz e pelo modelo de Huntington .............ccceevveennee. 65

Figura 4.9 — Modelo do trocador de calor e diagrama T — Q ........coovvveveveeevrieeeeeeeeeeeeeenes 66

Figura 4.10 — Convergéncia do modelo e comparacdo os com resultados de Nellis e Klein [16]

Figura 4.11 — Procedimento de célculo para simulacdo do sistema de resfriamento direto..... 78
Figura 4.12 — Procedimento de calculo para simulagdo do sistema de resfriamento assistido por
CIC10 de TEfTIZETACAD ..euvieieniieiiiieeee ettt 79

Figura 4.13 — Poténcia consumida adimensional e maxima temperatura de descarga, tomando

Pge =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge =Tgs =313 Kenpy=0,8 ccocerieiiniieeeeeeee 81
Figura 4.14 — Caminho termodinamico do CO> no diagrama P — T, considerando trés, quatro e
CINCO €StAZI0S A€ COMPIESSAO ....uvieerieniieeiiieiieeiieeieeeiteeteeeeteeteesateebeeseseeseesaseenseennnas 82
Figura 4.15 — Poténcia consumida adimensional otimizada em relacdo as pressoes
intermedidrias, tomando Pge =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge = Tgs =313 Kenp,=0,8
.................................................................................................................................... 83

Figura 4.16 — Caminho termodindmico otimizado do CO; no diagrama P — T, considerando trés,

quatro € cinco estagios A€ COMPIESSAD ... ..eeueerrieruieeieeiienieeieeeiieereesereeseesseeenseennnes 84



Figura 4.17 — Comparagdo dos resultados de poténcia adimensional obtidos pelo método
proposto e pela otimizagdo de fato, para didxido de carbono, com Pge = 400 kPa, Py
=35MPa, Tge =Tgs =313 K eMp = 0,8 ceoriieieieieeeeeee e 84

Figura 4.18 — Condutancia térmica global total adimensional dos resfriadores de gés, em fungao
das temperatura de resfriamento da poténcia consumida, para CO2 com dados Pge =
400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge =Tgs =313 K enp = 0,8 eeoiiiiiiiiieiieeeeieeeee 86

Figura 4.19 — Solugdes de compromisso entre poténcia consumida e condutancia dos
resfriadores de gés, para CO2 com dados Pge = 400 kPa, Pgs = 35 MPa, Tge = Tgs =
BI3 K @ Mp = 0,8 ettt 86

Figura 4.20 — Condutancia térmica total adimensional em fung¢do da temperatura de
resfriamento, para sistema de resfriamento direto do trem de compressao de CO2, com
dados Pge =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge =Tgs =313 Kenp=0,8.cccoiiiiiriieenen. 88

Figura4.21 — Valores otimizados de UAT/UAer e a temperatura T, > correspondente, em funcao
da poténcia de compressao, para sistema de resfriamento direto do trem de compressao
de COz, com dados Pge =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge=Tgs =313 Ken,=0,8.....88

Figura 4.22 — Valores otimizados de UAT/UAref, em fun¢do da poténcia de compressdo, para
sistema de resfriamento direto do trem de compressdo de CO., para Pge =400 kPa, Py
=35MPae Tge=Tas =313 Koot 89

Figura 4.23 — Valores otimizados de UAT/UA ef, em funcao da poténcia de compressao, para
sistema de resfriamento direto do trem de compressdao de CO2, com dados N =5, T
=Tgs =313 K e Mp = 0,8 e e 90

Figura 4.24 — Fronteiras de Pareto entre condutancia térmica total e poténcia consumida
adimensionais para alguns fluidos refrigerantes selecionados, para Tsi,1 = 300 K, Tsi2
=313 K, Ts0,1 =300 K, Tso2 =328 K eMp=10,8 .eeviriiieiininineeeeeieeeeee 93

Figura 4.25 — Desempenho comparativo dos fluidos refrigerantes em fun¢do da temperatura
critica, para Tsi;1 = 300 K, Tsi2 =313 K, Tso,1 =300 K, Tso2 =328 Kenp,=0,8....... 94

Figura 4.26 — Fronteiras de Pareto entre UAT/UArr € W1/Wres, para resfriamento direto e
assistido do trem de compressao de CO2, com dados Pge =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge
= Tas =313 K @ Mp = 0,8 et 95

Figura 4.27 — Temperatura de resfriamento, Tsop,e temperatura interestdgio, Tgint,
correspondentes as fronteiras de Pareto do sistema de resfriamento direto (a esquerda)
e assistido (a direita) do trem de compressdo de CO2, com dados Py = 400 kPa, Py s =

35 MPa, Tge = Tos =313 K €Mp = 0,8 weoormmoveeeereeeeeeeeesesseseeeeeseseesseeeesesesssseeesesseees 95



Figura 4.28 — Diagramas P — T do trem de compressao de CO», com cinco estagios, e do ciclo
de refrigeracao otimizados, com dados Py =400 kPa, Py s =35 MPa, , Tge =Tgs =313
K Mp = 0,8 ettt et sttt et et teenteenteeneennean 96
Figura 5.1 — Modelo de um trocador de calor duplo-tubo genérico...........ccevvvevvererreerenneennne. 98
Figura 5.2 — Valida¢do do calculo do coeficiente de transferéncia de calor por evaporacao
COMVECTIVA . 1.ttt ettt ettt ettt ettt sat et e ae e bt et e e et e sbe e bt eateebeenteeatesbeenbeenneeaeenaes 107

Figura 5.3 — Regimes de condensagdo convectiva para o dimetil éter a 40 °C, segundo Shah

Figura 5.4 — Célculo do coeficiente de transferéncia de calor médio, para condensagao
convectiva do dimetil éter, considerando ou ndo a transi¢do de regime................... 111
Figura 5.5 — Validacdo do célculo do coeficiente de transferéncia de calor por condensag¢ao
COMVECEIVA . .tteutieeittetie et eette et esite et e s ate e bt e sateenbeesaeeeseesmbeeseeenbeeaeesnseeseeenseasnsesnseens 112
Figura 5.6 — Validagdo do calculo do coeficiente de transferéncia de calor para resfriamento do
CO2 SUPETCITEICO ..ttt ettt ettt ettt et e e st ae et esb et e ateseeebeeneesneenees 115
Figura 5.7 — Resumo do procedimento de célculo para simulagdo termo-hidraulica do sistema
de resfriamento dITEL0..........eeiuiiiiiiiieie et 119
Figura 5.8 — Resumo do procedimento de calculo para simulacdo termo-hidraulica do sistema
de resfriamento aSSIStIAO .....cocueiriiiiiiiiiiiiietee e 120
Figura 5.9 — Perfis de temperatura e pressao do CO: nos resfriadores de gas, para o caso de
LS (51 (211 - H OO URUSUPRRRUSRRPRRRPI 125
Figura 5.10 — Efeito do valor alvo da queda de pressao, de 10 a 150 kPa, sobre a poténcia
consumida e area total de trocadores de calor, para resfriamento direto e assistido do
trem de compressao de CO2, com dados Pge = 400 kPa, Pgs = 35 MPa, Tge = Tgs =
Teint =313 K e Mp = 0,8 oo 126
Figura 5.11 — Area de troca térmica total em funcio da temperatura de resfriamento, para
sistema de resfriamento direto do trem de compressao de CO2, com dados Pge = 400
kPa, Pgs =35 MPa, Tge =Tgs =313 K enp=0,8.eciieieiieeeeeeeeeeee 127
Figura 5.12 — Fronteiras de Pareto entre area total de trocadores de calor e poténcia consumida,
para resfriamento direto do trem de compressdo de CO», com dados Pge = 400 kPa,
Pgs =35 MPa, , Tge = Tgs =313 K e np = 0,8, e valor alvo da perda de carga de 75 e
IS0 KPA ...ttt ettt et neens 127
Figura 5.13 — Peso total do sistema em funcdo da area de trocadores de calor e da poténcia

consumida, para resfriamento direto do trem de compressdao de CO2, com dados Pge =



400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge = Tgs =313 K e np = 0,8, e valor alvo da perda de carga
e 75 € I50 KPA ..o 128
Figura 5.14 — LCC em fungao da perda de carga almejada, para resfriamento direto do trem de
compressao de CO2 com cinco estagios, dados com dados Py = 400 kPa, Py = 35
MPa, Tge = Tes = Tgint =313 K, Tsop =308 K eNp=0,8 .ceriiriiriiiiiiniiieieene 129
Figura 5.15 — LCC em funcao da érea de trocadores de calor, para resfriamento direto do trem
de compressao de CO;, com dados Pg =400 kPa, Pgs =35 MPa, , Tge =Tgs =313 K
e np = 0,8, e valor alvo da perda de cargade 75 e 150 kPa.......ccooeeveiiiiiiiininien, 130
Figura 5.16 — LCC em fun¢do da area de trocadores de calor com fator fng = 0,5, para
resfriamento direto do trem de compressdo de CO», com dados Py = 400 kPa, Py =

35MPa,, Tge =Tgs =313 Kenp=0,8, e valor alvo da perda de carga de 75 e 150 kPa

Figura 5.17 — Fronteiras de Pareto entre area total de trocadores de calor e poténcia consumida,
para resfriamento assistido do trem de compressao de CO2, com dados Py =400 kPa,

Pgs=35MPa, , Tge = Tos =313 K e np = 0,8, e valor alvo da perda de carga de 75 e

Figura 5.18 — Peso total do sistema em fun¢do da poténcia consumida, para resfriamento
assistido do trem de compressao de CO2, com dados Pge =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge
=Tgs =313 Kenp=0,8, e valor alvo da perda de cargade 75 e 150 kPa.............. 131
Figura 5.19 — LCC em fungdo da éarea de trocadores de calor, para resfriamento assistido do
trem de compressao de CO2, com dados Pge =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge=Tgs =313
Kenp=0,8, e valor alvo da perda de cargade 75 e 150 kPa........coceeviiiinninicens 132
Figura 5.20 — LCC em funcdo da area de trocadores de calor com fator fng = 0,5, para
resfriamento assistido do trem de compressdo de CO2, com dados Pge = 400 kPa, Py

=35 MPa, Tge = Tgs =313 K e np = 0,8, e valor alvo da perda de carga de 75 e 150



LISTA DE QUADROS

Quadro 4.1 — Lista de fluidos refrigerantes considerados



LISTA DE TABELAS

Tabela 2.1 — Capacidade de processamento dos atuais FPSOs da Bacia de Santos [62].......... 32
Tabela 4.1 — Verificacao dos resultados do modelo utilizado neste trabalho em relagdo aos

apresentados por Sandberg € Colby [113]....cooiiiiiiiiiieiieiieeeeeeeee e 65
Tabela 4.2 — Verificacdo dos resultados do modelo utilizado neste trabalho em relagdo aos

apresentados POr GUO [115] .overiiiiiiiciee e e 69
Tabela 5.1 — Parametros para estimativa do custo de aquisi¢cao dos equipamentos [150] .....121
Tabela 5.2 — Parametros para estimativa da massa dos equipamentos.............c..cccverveeveenen. 122

Tabela 5.3 — Resultados do caso de referéncia, com valor alvo das diferencas de pressao de 150



ASHRAE
ASME
CCUS
CONAMA
DME
FPSO
GWP

HC
HCFC
HFC
HFO
HVAC
ISO

LCC
ODP
ORC

LISTA DE ABREVIATURAS E SIGLAS

American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning Engineers
The American Association of Mechanical Engineerings
Carbon capture utilization and storage

Conselho Nacional do Meio Ambiente

Dimetil éter

Floating Production, Storage and Offloading

Global Warming Potential

Hidrocarboneto

Hidrocloroflourcarboneto

Hidrofluorcarboneto

Hudrofluorolefina

Heating, Ventilation, Cooling and Air Conditioning
International Standarization Organization

Life Cycle Cost

Ozone Depletion Potential

Organic Rankine Cycle



LISTA DE SIMBOLOS

Alfabeto latino

Area

Coeficiente

Custo unitario da massa instalada

Custo unitario do gas natural

Numero de ebuli¢ao

Custo

Capacitancia térmica

Calor especifico isobarico

Derivada total

Taxa de desconto

Fator de da correlagcdo de Gungor e Winterton
Fator de atrito de Darcy

Fator ponderador do preco do gas natural
Numero de Froude

Fluxo de massa

Aceleragao gravitacional

Entalpia especifica

Fator da correlagao de Shah
Condutividade térmica
Compressibilidade isotérmica
Comprimento

Tempo de vida do projeto

Coeficiente m de Schultz

Massa

Vazido massica

Massa molecular

Coeficiente n de Schultz, Expoente de ajuste

Numero de estagios

[m?]
[-]
[USS$/kg]
[US$/kWh]
[-]
[US$]
[kW/K]
[k]/kgK]
[-]

[%]
[-]
[-]
[-]

[—]
[kg/m?s]
[m/s?]
(k] /kg]
(-]
[kW/mK]
[1/kPa]
[m]
[anos]
[—]
[kg]
[kg/s]
[kg/kmol]
[—]
[—]



Nt Numero de tubos
Nu Numero de Nusselt
P Pressao
Pr Numero de Prandtl
q" Fluxo de calor
Q Poténcia térmica
R Constante do gas, Resisténcia térmica
Re Numero de Reynolds
S Entropia especifica
S Parametro de dimensao
T Temperatura
U Coeficiente de transferéncia de calor
UA Condutancia térmica
\4 Volume especifico
w Trabalho especifico
% Poténcia mecanica
We Numero de weber
X Titulo de vapor
Z Fator de compressibilidade, fator da correlagdo de Shah
vA Coordenada axial
Alfabeto grego
B Coeficiente de expansdo volumétrica
d Derivada parcial
A Diferenca
S Desvio percentual
Y Adimensional da capacitancia térmica
n Eficiéncia
1 Viscosidade dindmica
p Densidade
o Tensao superficial
T Razao de temperaturas, tensdo de cisalhamento
0; Razao de temperaturas do ciclo de refrigeragao

[—]
[—]
[kPa]

[—]
[kW/m?3K]
(kW]

[k] /kgK], [K/kW]
[k /kgK]

[—]

(K]
[kW/m?K]
[kW/K]
[m®/kg]
[k]/kg]
(kW]



13 Adimensional do caminho do processo

Subscritos
0 Resfriamento direto
1 Recuperacao de calor, Condicao entrada
2 Resfriamento assistido, Condicao de saida
ac Aceleragao
b Bomba
o Frio

comb Combustio

cond Condensador

crit Ponto critico
dsh Desuperaquecimento
e Entrada, Externo

ener Energia
eq Equivalente
equip  Equipamento

evap Evaporador

g Gas
gc Resfriador de gés
ger Gerador elétrico
H Temperatura alta, Pressdo alta
h Quente, Trocador de calor principal
HM Média harmonica
i Interno, indice
I1 Segunda lei da termodinamica
inst Instalacao
int Intermedidrio
j indice
L Temperatura baixa, Pressdo baixa
1 Liquido

LM Meédia logaritmica

m Motor elétrico
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Minimo

Otimizado

Politropico

Fluido refrigerante, ciclo de refrigeragao
Referéncia do caso isotérmico
Saida, isentropico
Subresfriamento
Superaquecimento

Sumidouro de calor (Heat sink)
Fonte de calor (Heat source)
Total

Turbina

Universal

Vapor

Parede

Adimensional, Variavel de integragao
Gas ideal

Linear

Meédio

Superficial

Por unidade de tempo

[1/m]

[1/m?]
[1/s]
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1 INTRODUCAO

O resfriamento ou descarte de cargas térmicas de temperatura até 200 °C, usualmente
denominadas de rejeito térmico de baixa temperatura [1], € responsavel por quase dois tergcos
do calor rejeitado em processos industriais [2], representando uma parcela significativa do
inventario de trocadores de calor utilizado no mundo. Tal demanda encontra-se em toda a
industria de processamento (petroleo e gas, quimica, alimenticia, papel e celulose), em centrais
de HVAC e em aplicacdes relativas a componentes eletronicos.

No contexto predominante de aumento da eficiéncia enérgica, as correntes de rejeito
térmico sdo avaliadas com objetivo de recuperagdo do calor em ciclos de geracao de poténcia
[3], ciclos de refrigeracdo por compressdo térmica [4] e no aquecimento de outras cargas
térmicas [5]. Contudo, essa abordagem nem sempre ¢ vidvel técnica ou economicamente,
sobretudo por dois motivos: (1) o contetido exergético do rejeito térmico é pequeno [6] € (2) o
ganho em eficiéncia global implica, quase invariavelmente, em aumento do tamanho e
complexidade da instalagdo [7]. Esse problema ¢ amiude objeto de otimizagdo termoeconomica
do respectivo sistema térmico [8].

Outro topico dedica-se a intensificagdo da troca térmica, isto €, aumento do coeficiente
de transferéncia de calor, estudando aspectos relativos ao escoamento, propriedades do fluido
e geometria dos trocadores de calor [9, 10]. Recentemente, trabalhos nesse campo concentram-
se majoritariamente em aplicacdes de resfriamento de componentes eletronicos [11], em que a
geometria de dimensoes restritas representa um desafio a transferéncia de calor efetiva [12].

Tomando-se o modelo genérico de trocador de calor expresso na Eq. (1.1) [13], ¢
possivel observar claramente a relagdo entre as variaveis envolvidas; onde Q é a taxa de
transferéncia de calor, U, o coeficiente global de transferéncia de calor, A, a area de troca de
térmica e AT, a diferenca de temperatura logaritmica. Por exemplo, em casos com pequena
diferenca de temperatura disponivel, é necesséario dispor de grande valor do produto UA —
definido como a condutancia global do trocador de calor. Desse modo, um caminho recorrente
em aplicacdes de area e AT restritos consiste em investir na maximizacdo do coeficiente de

transferéncia de calor.

Q = UAAT (1.1)



24

No entanto, somente isso pode ser insuficiente quando ¢ necessario dissipar alto fluxo
térmico, como ocorre em alguns componentes eletronicos [14]. Nesses casos, recorre-se ao
chamado resfriamento ativo, em que um ciclo de refrigeracdo ¢ empregado a fim de elevar a
diferenca de temperatura na superficie de troca térmica e, adicionalmente, propiciar melhoria
no coeficiente de transferéncia de calor devido a mudanga de fase. Miner e Ghoshal [15]
exploraram as potencialidades e limitagdes dessa estratégia do ponto vista termodinamico. Os
autores avaliaram as condig¢des tedricas sob as quais a refrigeracdo ¢ vantajosa para a redugdo
da resisténcia térmica equivalente do componente eletronico. Em resumo, objetiva-se
intensificar a troca térmica ao incrementar as diferengas de temperatura, porém, em
contrapartida, ¢ mandatorio consumir poténcia mecanica para imprimir tais AT, por meio do
ciclo termodindmico de refrigeragdo. E importante ressaltar que no se visa, mandatoriamente,
a reducdo da temperatura do componente eletronico abaixo da temperatura ambiente, isto ¢, a
sua refrigera¢do propriamente dita.

Por analogia, presume-se que a analise de Miner e Ghoshal [15] pode ser estendida a
trocadores de calor de processo. Desse modo, em demandas de resfriamento de cargas térmicas
de temperatura moderada, a condutincia global total necessaria — portanto, o inventario de
trocadores de calor — € passivel de reducao ao se utilizar um sistema de refrigeragdo. Ainda que
em sentido oposto ao da eficiéncia energética, a possibilidade de dispender menor area de troca
térmica, consequentemente compactando o sistema, ¢ bastante valiosa em determinadas

aplicagdes, como nas industrias aeroespacial, submarina e de petroleo offshore.

1.1 OBJETIVOS

A partir do exposto, o objetivo deste trabalho ¢ avaliar os impactos do emprego de um
ciclo de refrigeracdo no resfriamento de cargas térmicas de temperatura moderada, aqui
denominado resfriamento assistido, com a finalidade de reducao do inventario de trocadores de
calor. As andlises exploram solu¢des de compromisso otimizadas entre a area de troca de calor
e a poténcia consumida pelo ciclo de refrigeragdo, através da modelagem do sistema térmico.

Inicialmente, ¢ apresentado um modelo termodinamico simplificado, considerando ciclo
de Carnot e trocadores de calor contracorrente ideias, junto ao qual sdo discutidas a

fundamentagdo e as limitagdes da estratégia proposta. A partir desse modelo, tem-se uma
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primeira quantificagdo da solugdo de compromisso entre poténcia consumida e condutancia
global, verificando-se se de fato ¢ possivel a reducao do inventario de trocadores do modo
proposto e qual o reflexo no consumo energético do sistema. Além disso, o modelo simplificado
permite delimitar as fronteiras onde a aplicacdo ¢ vantajosa, em termos de temperaturas,
capacitancias térmicas das correntes e eficiéncia do ciclo de refrigeragao.

ApoOs esse tratamento mais genérico, desenvolve-se a modelagem de uma aplicagao
especifica, voltada ao resfriamento de um trem de compressao de CO», localizado numa planta
de processamento de petrdleo e géas offshore. Primeiramente, ¢ considerada a simulagdo e
otimizagdo da configuragdo de referéncia, isto €, sem o ciclo de refrigeracdo, tomada como base
comparativa. Em seguida, modelando-se o ciclo de refrigeracdo acoplado ao trem de
compressao, as condi¢des operacionais sdo otimizadas em conjunto, com objetivo de obter as
solugdes de compromisso entre poténcia consumida total e condutancia global de trocadores e
compara-las com as da configuracdo de referéncia. Adicionalmente, sdo realizadas analises
paramétricas envolvendo o nimero de estdgios de compressdo e pressdes e vazdes de gas
requeridas.

A partir dai, dispondo de uma regido de trabalho delimitada, parte-se para simulagao
termo-hidraulica dos trocadores de calor, envolvendo correlacdes para o coeficiente de
transferéncia de calor e fator de atrito. Assim, torna-se possivel: (1) conhecer a area ou o volume
de trocadores requeridos, que sdo as varidveis que exprimem propriamente o tamanho do
sistema e (2) incluir a queda de pressao nos trocadores de calor, que resultam em aumento da
poténcia consumida, também refletindo na relacio inversa entre eficiéncia energética e tamanho
do sistema. Note-se que, nas regides termodindmicas desta aplica¢do, onde o CO: estd na
condi¢do de fluido supercritico, as grandes variagcdes de propriedades termofisicas tornam
inviavel a modelagem baseada em coeficientes de troca térmica médios, demandando solucao
numérica do problema [16].

Por fim, segue-se uma analise econdmica, traduzindo em termos financeiros o impacto
da utilizacdo do sistema proposto, em uma planta de processamento de petroleo e gas offshore.
Conforme conhecido do estudo de otimizagdo termoecondmica, as variaveis selecionadas que
maximizam o retorno financeiro de um sistema térmico, em geral, ndo correspondem a maxima
eficiéncia energética ou minimo consumo de poténcia [17, 18]. Isso se deve a existéncia de uma

solugdo de compromisso entre os custos iniciais € os custos de operacdo, grosso modo,
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dimensdo dos componentes e eficiéncia energética. Em se tratando da presente aplicagdo, dois
fatores tendem a pesar a decisdo no sentido da compactagdo, em detrimento do consumo
energético: (1) o elevado custo do espago (area, volume, massa) na instalagdo, em comparagao
com unidades terrestres [19] e (2) o custo da energia relativamente baixo, uma vez que ¢ gerada
a partir da queima do préprio gas produzido [20]. Por esta razdo, a geracdao poténcia em
unidades offshore ¢, predominantemente, realizada por turbogeradores a gas de ciclo Brayton
aberto, que apresentam elevada densidade energética, apesar da menor eficiéncia global [21].

Resumidamente, a andlise realizada neste trabalho divide-se em trés etapas ou objetivos
especificos:

* Formular modelo termodindmico simplificado de um processo de resfriamento
otimizado, envolvendo carga térmica genérica.

* Realizar modelagem e otimizagdo termodindmica do resfriamento de um trem de
compressao de CO> acoplado a um ciclo de refrigeracdo por compressdo mecanica.

* Aplicar modelagem termo-hidraulica detalhada ao sistema anterior e analisar a

viabilidade economica voltada a uma instalagdo offshore.

1.2 ESTRUTURA DO TRABALHO

A dissertagdo foi estruturada a partir dos trés niveis de modelagem supracitados,
precedidos pelo presente capitulo introdutdério e pelo capitulo de revisdo de literatura e
encerrado pelo capitulo de conclusdo. Dessa forma, o Cap. 2, dedicado a revisao de literatura,
trata, genericamente, do estado da arte de sistemas de resfriamento e de plantas de
processamento de petrdleo e gas offshore, além de apresentar destaques de trabalhos relevantes.
Os Cap. 3, 4 e 5 sdo, cada um, subdivididos em: defini¢do do problema tratado, detalhamento
da modelagem empregada e apresentacao e discussao dos resultados. Segundo ordem ja citada,
o Cap. 3 se refere ao modelo termodinamico genérico, o Cap. 4, ao modelo termodinamico
aplicado ao trem de compressdo e o Cap. 5, a modelagem termo-hidraulica e andlise econdmica.
Finalmente, o Cap. 6 sumariza as principais conclusdes do trabalho, com breves sugestdes para

analises futuras.
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2 REVISAO DE LITERATURA

Neste capitulo, descreve-se o atual estado da arte de sistemas de resfriamento industriais
e de plantas de processamento primario de petroleo e gas, em cuja interface reside o tema central
do presente trabalho. Adicionalmente, sdo discutidos alguns trabalhos selecionados que
fundamentaram as analises propostas ou ofereceram lacunas que esta dissertagdo propde

abordar.

2.1 SISTEMAS DE RESFRIAMENTO

A Segunda Lei da Termodindmica enuncia que uma mdaquina térmica operando em
ciclos deve trocar calor com, ao menos, dois reservatorios de temperatura [22].Na maioria das
aplicagdes de engenharia, um desses reservatorios ¢ o ambiente [18, 23], de modo que ceder
calor ao ambiente ¢ uma necessidade inerente a sistemas térmicos. Assim, a temperatura
ambiente ¢ a temperatura da fonte fria em ciclos de poténcia e bombas de calor, a temperatura
da fonte quente em ciclos de refrigeracdo e a menor temperatura atingivel ao se resfriar uma
carga térmica sem dispender de trabalho.

Dentro deste contexto, os meios para promover a troca térmica com ambiente, oS
chamados sistemas de resfriamento, merecem ateng¢do no tocante ao projeto e otimizagao
termoeconodmica. Em aplica¢des de relevancia industrial, a rejei¢do de calor para o ambiente
efetuada sobretudo de trés formas [24]: troca de calor sensivel com ar atmosférico, troca de
calor sensivel e latente com o ar atmosférico (resfriamento evaporativo) e troca de calor sensivel
com um curso d’agua. Notadamente, cada possiblidade apresenta vantagens e desvantagens que
devem ser ponderadas frente as caracteristicas da aplicagdo, envolvendo aspectos econdmicos,
energéticos e ambientais [25].

Sistemas que utilizam a troca de calor sensivel com a atmosfera empregam usualmente
trocadores de calor de correntes cruzadas, em que a carga térmica passa por dentro de um banco
de tubos e o escoamento cruzado de ar, forgado ou induzido, € realizado por ventiladores [26].
A Figura 2.1 exibe o desenho de um resfriador a ar, adaptado de [27]. Esta alternativa tem como
vantagem a modularidade e a dispensa da necessidade de agua, sendo apropriada para

instalagdes de menor escala, em locais remotos ou em climas secos. Contudo, os baixos calor
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especifico e coeficiente de transferéncia de calor do ar representam uma limitacdo para esta
tecnologia, uma vez que tornam necessarias ventiladores de alta capacidade e grandes areas de
troca térmica [28, 29]. O resfriamento a ar ¢ encontrado, por exemplo, em condensadores de
sistemas de refrigeracdo por compressdao mecanica [30], em resfriadores de gés em estacdes de
recompressdo [31], em plantas de liquefacdo de gases [32], ¢ mesmo em condensadores de

sistema de geracao de poténcia via ciclo Rankine [33, 34].

Figura 2.1 — Resfriador a ar com tiragem forgada, adaptado de [27]

Bocal de entrada da

. —  cargatérmica

Banco de tubos

f vy ! / Distribuidor de entrada
1 1
| Ii/ Distribuidor de saida
I 1
| | Bocal de saida da
— € D) — | | |/ carga térmica

F}D:(_) Estrutura de
— suportagio

Ventilador

Outra estratégia consiste em promover a troca de calor latente com o ar, além do calor
sensivel, no chamado resfriamento evaporativo. Neste sistema, um circuito de agua absorve
calor das cargas térmicas e ¢ encaminhado a torres de arrefecimento, onde a 4gua evapora em
contato com o ar atmosférico, perdendo calor. A circulagao de ar pela torre pode ocorrer por
conveccao natural [35] ou por emprego de ventilador, seja em tiragem forgada ou induzida [36].
Dessa forma, além de se intensificar o coeficiente de transferéncia de calor, por meio da
mudanca de fase da dgua, pode-se atingir menor temperatura, isto é, a temperatura de bulbo
umido do ar atmosférico [37, 38]. A Figura 2.2 ilustra um sistema de resfriamento industrial
utilizando uma torre de arrefecimento, que atende a varias cargas térmicas em paralelo, e a

Figura 2.3, o desenho esquematico de uma torre de arrefecimento com tiragem de ar induzida.
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Figura 2.2 — Sistema de resfriamento com torre de arrefecimento
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Figura 2.3 — Desenho esquematico de uma torre de resfriamento com tiragem induzida, adaptado de
[36]
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Um aspecto negativo do emprego de torres de arrefecimento ¢ a perda do inventario de
agua por resfriamento evaporativo, que precisa ser constantemente reposta [39], tornando-a
inviavel em localidades de clima muito seco ou com escassez de recursos hidricos [40].

Adicionalmente, pesam negativamente a possibilidade de formagao de incrustacdo, a ocorréncia
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de corrosdo e a proliferacdo de microrganismos no sistema [41, 42], que acarretam custos
relacionados a manutenc¢do do sistema e ao tratamento da agua utilizada.

Outra configuragdo, apresentada pela Figura 2.4, ¢ o chamado resfriamento aberto
(once-through cooling), que consiste em utilizar um trocador de calor cuja corrente fria é a 4gua
captada de um sumidouro de calor (rio, lago, oceano), posteriormente devolvida ao curso d’agua
[43, 44]. Essa estratégia ¢ um pouco menos eficiente do ponto vista de térmico, pois o limite
para troca nao ¢ a mais a temperatura de bulbo imido e ha que se obedecer a limites de
temperatura para dgua devolvida ao ambiente [45]. Porém, trata-se de uma configuracio
adequada quando existe restricdo ao consumo de dgua de reposicao, o que tornaria 0 emprego
da torre de arrefecimento proibitivo. Este ¢ o sistema de resfriamento predominante em
unidades maritimas, onde a 4gua doce ¢ escassa, como plataformas de producdo de petroleo e

navios [46, 47].

Figura 2.4 — Sistema de resfriamento com captagdo de agua de um sumidouro de calor
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Trabalhos recentes nessa area abordam metodologias de otimizacdo da integragdo das
redes de trocadores de calor [48, 49, 50, 51], panoramas e estratégias para economia de agua
[52, 53] e melhorias no desempenho de torres de arrefecimento [54]. Zhang et al. [25]
compararam o consumo de energia e de agua de diferentes estratégias de resfriamento,

mapeando as melhores op¢des do ponto de vista econdmico em fungdo da temperatura ambiente
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e dos custos da agua e da energia. Em linhas gerais, os autores concluiram que o resfriamento
evaporativo ¢ o preferido quando a razao entre o custo da agua e da energia ¢ inferior a um
determinado patamar. Acima deste valor, deve-se optar pelo resfriamento a ar, em temperatura
ambiente abaixo de 20 °C, e pelo resfriamento aberto a 4gua, para temperatura ambiente
superior a 20 °C. Ma et al. [55] estudaram uma configuragdo combinada, avaliando a divisao
otimizada de cargas térmicas entre resfriadores a ar e a agua proveniente de torres de

arrefecimento, obtendo ganhos econdmicos de até 29,4%.

2.2 PLANTAS DE PROCESSAMENTO PRIMARIO DE PETROLEO E GAS

O processamento primario consiste no tratamento inicial do petrdleo proveniente dos
reservatorios dos campos produtores, onde ¢ constituido por uma mistura de hidrocarbonetos
(alguns deles gasosos a pressdo atmosférica), podendo conter dgua, sais e diéxido de carbono
[56]. Desta maneira, o processamento primdrio diz respeito a separagdo desses componentes,
por meio de processos fisicos, em trés fases: oleosa, aquosa e gasosa. Além disso, confere-se o
tratamento adequado a cada uma das fases para o devido encaminhamento, sob os determinados
requisitos de composi¢do, temperatura e pressao. Por exemplo, o gas exportado deve atender a
um critério de maximo conteudo de vapor d’agua e demais contaminantes, a agua descartada
deve obedecer a um critério de maximo teor de dleo e graxas (TOG) e ao 6leo exportado se
permite um maximo teor de agua e sais (BSW, basic sediments and water). A Figura 2.5 exibe
um esquema simplificado de uma planta de processamento primdrio, sejam elas maritimas ou
terrestres, adaptado de [57]. Perceba-se que o requisito de tratamento varia em razao do destino
da corrente, a saber, ao géas exportado exige-se um teor limite de CO,, que ndo ¢ requerido ao
gas reinjetado.

A depender das caracteristicas do campo produtor, do volume de produgao projetado e
de aspectos econdmicos, as instalacdes podem requerer maior ou menor complexidade [58]. De
qualquer maneira, o processamento primario de petroleo costuma ser intensivo em consumo de
poténcia mecanica, necessaria para o acionamento das bombas e compressores, € em descarte
de carga térmica, proveniente sobretudo dos processos de compressdo, sendo objetivo de
estudos de otimizacao termoecondmica [59]. Além disso, instalagdes maritimas podem ser do

tipo plataforma fixa, plataforma semissubmersivel ou FPSO (Floating Production Storage and
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Offloading), navios adaptados para processamento primario e armazenamento de petréleo [60].

Nos atuais

campos do pré-sal da Bacia de Santos, sob lamina d’agua da ordem de 2.000 m ¢ a

cerca de 200 km da costa, a op¢ao mais viavel ¢ a dos FPSO [61]. A Tabela 2.1 expde, em

linhas gerais, as atuais capacidades unidades de processamento da Bacia de Santos [62],

utilizadas como referéncia neste trabalho.

Figura 2.5 — Esquema simplificado de uma planta de processamento primario de petroleo [57]
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Tabela 2.1 — Capacidade de processamento dos atuais FPSOs da Bacia de Santos [62]

Caracteristica Cap ?C.ldade Unidade
maxima

Processamento de liquidos 24.000 m?/dia
Armazenamento de 6leo 1.600.000 bbl
Processamento de 6leo 24.000 m?/dia
Tratamento de 4gua produzida 19.000 m?/dia
Tratamento e transporte de gas 6.000.000 Nm?*/dia’
Pressao de reinjecao de gas natural 55.000 kPa
Pressao de reinje¢ao de CO» 45.000 kPa
Injecdo de dgua do mar 28.600 m?/dia

Nota 1: vazao volumétrica a pressdo atmosférica e temperatura de 20 °C

Nestas unidades, a exce¢do do compressor de COz, acionado por uma turbina a gas

dedicada, as demais maquinas de fluxo sdo acionadas por motores elétricos de inducao [63]. A

excecao se

que exige

deve a uma regulamentacdo do Conselho Nacional de Meio-ambiente (CONAMA),

requisitos adicionais de emissdes para unidades cuja demanda de turbogeracdo
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elétrica é superior a 100 MW! [64]. Por sua vez, a energia elétrica que alimenta as cargas
motoricas € proveniente de um sistema de geracao proprio, composto por quatro turbogeradores
(sendo um reserva) com poténcia ISO de 30 MW cada, alimentados pelo gas natural produzido.
Somente o sistema de compressdo de gas pode corresponder a mais de 50% do consumo
energético da planta [62].

Outro importante insumo ao processamento primario € o sistema de resfriamento, cuja
principal carga térmica ¢ oriunda do calor rejeitado pelos processos de compressao, mas que
também atende ao resfriamento de turbogeradores, motores elétricos, sistemas de HVAC,
unidades hidraulicas de poténcia e outras, que somadas chegam a ordem de 150 MW [59]. Em
FPSOs, utiliza-se um circuito fechado de 4gua doce que circula entre os trocadores de calor das
diversas cargas térmicas, onde absorve calor de processo, € os trocadores de calor principais,
onde rejeita calor para a corrente de agua salgada captada do mar. Em projetos na costa
brasileira, considera-se a d4gua do mar com temperatura de 27 °C e é permitido, conforme
legislagdo ambiental, retornd-la ao mar com no maximo 40 °C [65]. Todavia, no periodo de
verdo sdo reportadas temperaturas tdo altas quanto 32 °C, implicando prejuizo a capacidade de
resfriamento do sistema. Do lado da d4gua doce, deve-se manter a temperatura abaixo de 60 °C
para evitar a deposicao de incrusta¢do nos trocadores de calor, tubulagdes e acessorios [66].
Embora tal estratégia de resfriamento indireto, por meio de um circuito intermediario de dgua
doce, seja menos eficiente do ponto de vista de troca térmica, ¢ uma op¢do mais viavel
tecnicamente em se comparando a distribuir d4gua salgada por toda a unidade.

Ainda, deve-se observar que o elevado teor de diéxido de carbono no gas associado em
reservatorios do pré-sal — variando de 8% a 55% em base molar ao longo da vida do campo
[66] — demanda processos dedicados a remo¢do do CO; da corrente de gas natural e sua
reinje¢do no reservatorio, uma vez que nao ¢ permitido o descarte atmosférico. Associados a
esta necessidade de compressao de grandes volumes de CO» a altas pressoes estdo, novamente,
elevadas poténcias consumidas e significativas cargas térmicas. Em razao das restrigdes do
sistema de resfriamento, citadas anteriormente, a temperatura do gés na saida dos seus
respectivos resfriadores ¢ definida em 40 °C. Desse modo, trata-se de um sistema de elevada

carga térmica, Q, e limitada diferenca de temperatura, AT, que, consequentemente, requer

! Recentemente, esta resolugdo foi modificada, excluindo do critério para plataformas localizadas além do mar
territorial brasileiro, desde que cada turbogerador tenha poténcia inferior a 100 MW [67]
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elevada condutancia térmica, UA. Tais condigdes representam, portanto, uma oportunidade

promissora para a aplicagdo do sistema de resfriamento assistido, foco deste trabalho.

2.3 TRABALHOS SELECIONADOS

A respeito da fundamentagdo de limitagdes e fronteiras de aplicacdo de sistemas de
resfriamento, o trabalho de Minner e Ghoshal [15] apresenta uma formulagdo para obter os
limites termodindmicos do resfriamento ativo de componentes eletronicos. E pertinente discutir
essa referéncia em detalhe, em razdo do embasamento que forneceu ao presente trabalho. Os
autores propuseram um modelo de um circuito térmico entre o componente eletronico e o ar
ambiente, interposto por um sistema de resfriamento ativo (ciclo de refrigeracdo). O resultado
almejado pela modelagem foi a delimitacdo dos casos em que o emprego desta configuracao
resulta em menor resisténcia térmica equivalente. A Figura 2.6 ilustra este sistema, adaptado

para a nomenclatura da presente dissertagao.

Figura 2.6 — Modelo termodinadmico do resfriamento ativo de componente eletronico, adaptado de [15]
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Note-se que, Ty > Tgi1, Tsiz € Tso > Ty, permitem o fluxo de calor espontaneo no
sentido indicado pela figura; porém, como Ty > T, exige-se o emprego da poténcia mecanica
W para a realizagio da troca térmica. Assim, embora o ciclo de refrigeragdo propicie maiores
diferencas de temperatura (Ty — T2, Tso — T, > Tgo — Tsi2), em contrapartida também causa
elevacdo na carga térmica a ser dissipada pelo sumidouro de calor, acarretando o surgimento

de uma solu¢do de compromisso. Concluindo, Miner e Ghoshal [15] apresentaram uma
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expressdo para o calculo da menor eficiéncia interna do ciclo de refrigeragdo que resulta em
reducgdo da resisténcia equivalente. Esta expressao foi empregada por de Oliveira e Barbosa Jr
[68] como uma possivel métrica de eficiéncia de segunda lei de sistemas de resfriamento ativo
de componentes eletronicos. Perceba-se que, tipicamente nestas aplicagdes, onde Ty, > Tg; e W
¢ fornecido ao sistema [69], a definicdo usual da eficiéncia de segunda lei nao ¢ aplicavel [68].

Outra linha de trabalhos considerados nesta revisdo da enfoque a termodindmica e
transferéncia de calor em sistemas de compressao, sobretudo nos respectivos processos de
resfriamento. Lewins [70] tratou da otimizacao da pressao intermedidria de um trem de
compressdo de gas ideal de dois estdgios, considerando a efetividade do resfriador de gés e
diferentes eficiéncias isentropicas dos estagios de compressdo. Desta referéncia, concluiu-se
que a pressao intermediaria 6tima ¢ fortemente influenciada pelo dimensionamento do
resfriador de gas entre os estdgios. Bonjour e Bejan [71] avaliaram o resfriamento durante o
processo de compressao, através da circulagdo de agua no segundo estagio do compressor. Os
autores investigaram a solu¢ao de compromisso advinda da vazao de agua de resfriamento, que
reduz a poténcia de compressao, ao passo que demanda maior poténcia de bombeamento. Deste
modo, foi obtido um valor 6timo da relagdo entre vazao de resfriamento e vazdo de gés
comprimida, que minimiza a poténcia total consumida.

A recente importancia de sistemas de captura, armazenamento e utilizagcdo de carbono
(CCUS) provocou interesse sobre o processo de compressao do CO» [72]. Jackson e Brodal [73,
74] simularam diversas opgdes de caminhos termodindmicos para compressdo de CO2, variando
o tipo construtivo do compressor e nimero de estagios, bem como envolvendo recuperacao de
calor e refrigeracao. A conclusdo apresentada trata da relevancia da temperatura de resfriamento
para a poténcia de compressdo, que pode ser mais proeminente que a distribui¢do de razdes de
compressao; adicionalmente, os autores apontam que a recuperacdo de calor € a alternativa mais
promissora para aumento da eficiéncia energética do sistema. Estudos semelhantes foram
conduzidos por Witkowski e colaboradores [75, 76], os quais também estudaram a variagao do
nimero de estagios de compressao e emprego de diferentes tipos construtivos de compressores,
com e sem uso de sistemas de refrigeracdo. Esses autores enfatizaram a importancia do caminho
do processo de compressdo para a poténcia consumida, obtendo 21% de economia energética
em um caminho otimizado. Ainda, Alabdulkarem, Hwang e Radermacher [77] dedicaram-se a

simulagdo de sistemas de compressao e liquefagdo de CO», empregando o software comercial
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HYSYS. Os autores demonstraram haver uma pressao 6tima para condensagdo do didéxido de
carbono, obtendo 10,6% de economia energética em relagdo a configuracdo convencional.
Nenhum destes trabalhos, no entanto, pondera aspectos relativos ao tamanho dos sistemas, seja
area de trocadores de calor, ou mesmo a condutincia global, que sdo preocupacdes cruciais
desta dissertacao.

Trabalhos com trens de compressao que envolvam a dimensao da instalacdo, analises
econdmicas e solu¢des de compromisso entre as variaveis de projeto normalmente tratam de
sistemas completos, ndo se dedicando a particularidades de componentes. Um trem de
compressao de ar para armazenamento de energia foi estudado por Yao et al. [78], sob ponto
de vista energético e econdmico. Pierobon et al. [79] simularam a recuperacao de calor através
de um ciclo Rankine organico (ORC) em um FPSO, executando uma abrangente otimizagao
multiobjetivo envolvendo a eficiéncia térmica, o volume do sistema e o seu valor presente
liquido. Esta referéncia também se dedicou a procura pelo fluido de trabalho mais adequado a
aplicagdo, em que a acetona e o ciclopentano se revelaram como melhores alternativas para o
ORC. Nguyen et al. [59] propuseram uma metodologia para otimizagdo termoecondmica de
uma planta de processamento primdrio de petrdleo, ao longo de toda a vida util do campo
produtor. No referido trabalho, buscou-se maximizar a produ¢do de petrdleo e minimizar o
consumo energético especifico, otimizando diversas variaveis operacionais da planta. Os
autores demonstraram a existéncia de uma solugdo de compromisso entre a eficiéncia de
separagdo e o consumo energético especifico. Adicionalmente, destaca-se o trabalho realizado
por de Andrade Cruz et al. [66], em que foi avaliada a captagcdo de dgua profunda em FPSO na
bacia de Santos, sob perspectiva energética, ambiental e econdmica. A cerca de 900 m abaixo
da superficie, a 4gua do mar se encontra a 4 °C, trazendo significativos beneficios ao sistema
de resfriamento. As simulagdes realizadas revelaram a possibilidade de redu¢do de 9,2% da
demanda de poténcia de compressao, 30% na area de trocadores de calor necessaria, 14,4% no
peso da instalagdo e de US$ 15 milhdes no custo do investimento.

Por fim, a revisdo de literatura permite depreender dois pontos principais: (1) existe
oportunidade para estender a formulacdo de Miner e Ghoshal [15] a trocadores de calor de
processo, visando reducao da area de troca térmica, e (2) ha uma lacuna para o estudo de um
caminho termodindmico otimizado para o processo de compressdo, que pondere, além da

poténcia consumida, a dimensdo dos trocadores de calor.
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3 MODELO TERMODINAMICO SIMPLIFICADO

Este capitulo discute aspectos elementares de processos de resfriamento, sob o ponto de
vista da termodindmica de sistemas finitos [80]. Apresenta-se um modelo matematico
simplificado, baseado nos trabalhos de Bejan [81, 82] e de Klein [83], que consiste em estender
a formulacao de Miner e Ghoshal [15] para trocadores de calor de processo.

Verifica-se preliminarmente a viabilidade do emprego de um ciclo de refrigeragao para
redugdo do inventario de trocadores de calor necessario ao processo, quantificando a relagao
inversa existente entre esse objetivo e o aumento de poténcia consumida, requerido pelo ciclo
de refrigeracdo. A partir de andlises paramétricas envolvendo temperaturas, capacitancias
térmicas das correntes e eficiéncia de segunda lei interna do ciclo termodindmico, pode-se
determinar em quais situagdes a aplicagdo ¢ promissora ¢ em que sentido torna-se mais

vantajosa.

3.1 DEFINICAO DO PROBLEMA

Considere-se a necessidade de remover uma carga térmica Q de uma fonte de calor na
temperatura T, (heat source) para um sumidouro de calor na temperatura T; (heat sink). Sdo
chamadas aplicacdes de refrigeracdo casos em que Ts, < Tg; e, em decorréncia da Segunda Lei
da Termodinamica, é mandatorio o consumo de poténca mecanica, W, para que a troca de calor
seja efetuada. Por outro lado, sdo habitualmente denominadas de resfriamento aplicagcdes em
que Ts, > T € o sentido em que se deseja realizar a troca térmica ndo exige emprego de
poténcia mecanica. Conforme exposto anteriormente, este trabalho dedica-se a processos de
resfriamento.

De modo genérico e numa abordagem estritamente termodindmica, existem trés
configuracdes possiveis para realizar o processo de resfriamento enunciado, a saber: (0)
resfriamento direto, sem consumo ou geragdo de poténcia mecanica; (1) recuperagdo de calor,
aproveitando o conteudo exergético para producdo de poténcia mecanica e (2) resfriamento
assistido, em que se consome poténcia mecanica para intensificagdo da troca térmica. A Figura

3.1 ilustra esquematicamente o modelo termodinamico dessas trés configuragdes.
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Figura 3.1 — Modelos termodinamicos das trés configuracdes para resfriamento da fonte de calor
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Seguramente, cada uma das configuragdes apresenta aspectos favoraveis e
desfavoraveis, que devem ser ponderados para selecdo da melhor alternativa, a depender das
condi¢des da aplicagdo. Direcionando a andlise para a eficiéncia energética, a melhor alternativa
¢, seguramente, a configura¢do de recuperagdo do calor para geragdo de poténcia. Contudo,
para o problema em questdo, ¢ importante considerar que cada arranjo demanda uma diferente
area de troca para transferir a poténcia térmica Q.

Neste modelo simplificado, como figura de mérito representativa dessa area sera
adotada a condutancia global total dos trocadores de calor, UA. E importante destacar, que a
condutancia global ¢ empregada como indicador do tamanho do sistema mesmo em simulagdes
mais detalhadas de sistemas térmicos [84, 85, 86, 87]. Conhecendo a proporcionalidade inversa
entre a condutancia e a diferenca de temperatura (para mesma taxa de calor trocado), € possivel

realizar uma comparagdo preliminar entre o UA de cada configuracdo. Desse modo, infere-se
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que, em geral, a recuperagdo de calor demanda maior area de troca, ao passo que o resfriamento
assistido representa uma reducao potencial de UA, ainda que resulte em menor eficiéncia
energética global. Assim, a modelagem construida neste capitulo visa mapear as solugdes de
compromisso UA X W das trés configura¢des, determinar as condigdes em que o resfriamento

assistido ¢ vantajoso e quantificar preliminarmente os beneficios de sua utilizagao.

3.2 MODELAGEM

A formulacdo empregada ¢é constituida por modelos analiticos genéricos para o ciclo de
poténcia, o ciclo de refrigeracdo e os trocadores de calor. Optou-se por dois niveis de
complexidade: o primeiro compara as trés configuragdes, considerando a fonte de calor e o
sumidouro como reservatorios térmicos, isto €, dotados de capacitancia térmica infinita; o
segundo da enfoque ao resfriamento assistido e leva em conta as capacitancias térmicas,
empregando modelagem de trocador de calor em contracorrente ideal [13].

Em ambos os casos, tanto em geracdo de poténcia quanto em refrigeragdo, tomou-se a
eficiéncia de segunda lei do ciclo termodindmico, 1y, como constante. Desse modo, para a

configuracdo (1) tem-se que [88]:

w TL
Q—nn (1—T—> (3.1)
e, para a configuragdo (2):
w1 (TH 1)
—=— =" 3.2
Q mun \Ty (3-2)

Naturalmente, para a configuragdo de resfriamento direto, W = 0. Cabe apontar que,
em verdade, a eficiéncia de segunda lei do ciclo é funcdo da razdo de temperaturas, Ty, /Ty, [89,
90] e considera-la constante ¢ uma simplificacdo significativa, no entanto adequada aos

propositos desta altura da modelagem.
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3.2.1 Capacitancias térmicas infinitas

As Eq. (3.3) a(3.5) sdo as expressoes para o calculo da condutancia térmica global total,

UAr, em cada uma das configuragdes, respectivamente:

Q
= 3.3
UATJO Tso - Tsi ( )

@ Q-w
UA+, = 34
T T, T - Ty G4

Q Q+W
UAr, = 3.5
T2 Tso - TL * TH - Tsi ( )

Convém notar que as Eq. (3.4) e (3.5) possuem dois termos cada uma, que sao referentes
aos dois trocadores de calor necessarios nessas configuragdes, um para a fonte quente e um para
a fonte fria. Também, dessas expressoes ja se constata que o resfriamento assistido nem sempre
resultard em menor condutancia que o resfriamento direto, e, portanto, existem condigdes a
serem atendidas para que essa configuracdo seja factivel. Atente-se, por exemplo, que Ty, > T;
¢ condi¢ao suficiente para UA, > UAr,.

Para prosseguir com a andlise, ¢ conveniente adimensionalizar as expressoes para

calculo dos UAs e combind-las com as Eq. (3.1) e (3.2), de modo que se pode escrever:

UAt 0T 1
———=UA%, = .
2 to =3 (3.6)
UAt Ty 1 1- 1—6;
T.,l si — UA*T1 — + Tln( 1) (3.7)
Q Tt =Ty/Ts 6iTu/Ts— 1
UA1, Ty 1 1+ (1/6;—1
T.,2 si — UATI‘Z — + ( / i )/Tln (3.8)
Q “ = 6T /Ty Th/Tsi — 1

onde, T = T, /Tsi € 0; = T /Ty .
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Assim, ressalta-se a importancia da variavel 6; neste problema. Na configuracao (1), 6,
¢ diretamente proporcional ao inventario de trocadores despendido e inversamente proporcional
a poténcia gerada (por unidade de calor trocado); enquanto, no caso (2), tem propor¢do inversa
ao UA e direta a poténcia consumida. Dessas relagdes, verifica-se um dos aspectos
fundamentais do problema proposto: a solugdo de compromisso entre eficiéncia energética e
dimensdo do sistema, aqui quantificada pela condutancia global requerida pelos trocadores de
calor.

Perceba-se que a variavel Ty /Ts; tem papel oposto em cada um dos termos da Eq. (3.7)
e da Eq. (3.8), donde se conclui haver um Ty /Ts; 6timo, que minimiza a condutancia térmica
total (mantendo-se fixos T, 6; € 1y). Dito de outra forma, existe uma distribuicdo 6tima do
inventario de trocadores de calor entre a fonte ¢ o sumidouro de calor. Isso se explica porque,
sob 0; constante, o acréscimo de Ty implica acréscimo proporcional de Tj, o que faz aumentar
0 AT com a fonte fria e diminuir o AT com a fonte quente e, por consequéncia direta, reduz-se
o UA da fonte fria e aumenta-se o UA da fonte quente. Matematicamente, os resultados 6timos
sao obtidos quando as derivadas parciais das Eq. (3.8) e (3.9) em relacao a Ty /Tg; s@o nulas, e

assim, para o caso de recuperagdo de calor, tem-se que,

<T_H) _ w/1/6—nu(1/6 - 1) +1/6; G3.9)
Tsi/ opta V1/6; —np(1/6;—1) +1
2
. (V1/6; —=nu(1/6; — 1) + 1) 310
(UAT,1)Opt = T—1/6, (3.10)
e, para o caso de resfriamento assistido,
T
(T_H> :e—i\/91+(1—91)/nn+ 1 311
Tsi/ opt.2 VOi+ (1 —6)/my+1
2
_ (\/ei +(1—-0)/nn+ 1) (3.12)

(UATF'Z)Opt N T—6;
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Dessa forma, encontram-se expressoes equivalentes as apresentadas por Bejan [81, 91]
para plantas de geracdo de poténcia e sistemas de refrigeragdao. Ainda, a titulo de verificagao,
os resultados da formulagdo de resfriamento assistido foram confrontados com o trabalho de

Chen et al. [92], para um ciclo de refrigeragdo de Carnot, como mostra a Figura 3.2.

Figura 3.2 - Verificacdo do modelo para Ts, =260 K, Tsi = 300 K € UATop =4 kW/K

— Chen et al. (1997) |
6[F 1,0 = Este trabalho |

3.2.2 Capacitancias térmicas finitas

Embora o tratamento com capacitancias infinitas contribua para mostrar tendéncias do
comportamento do modelo, a inclusdo das capacitancias térmicas permite mais um passo no
sentido da aplicacdo real, ainda sem perda de generalidade ou simplicidade. Nesta formulagao,
ao invés de reservatorios de temperatura constante, a fonte quente e o sumidouro de calor sdo
tratados como correntes de capacitancia térmica finita, Cq, e Cg;, respectivamente. Desse modo,
a corrente quente apresenta uma temperatura de entrada, Tg, 1, € uma temperatura de saida do
sistema, Tg,,; assim como a corrente fria (sumidouro de calor) entra no sistema com
temperatura Tg; ; € sai com temperatura Tg; ,. A Figura 3.3 e Figura 3.4 mostram o fluxograma
de processo simplificado dessas configuracdes de resfriamento direto e de resfriamento
assistido, respectivamente. Cabe relembrar que a configuracao de recuperagdo de calor ndo sera

tratada na presente modelagem.
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Figura 3.3 — Modelo do trocador de calor para resfriamento direto
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Figura 3.4 — Modelo dos trocadores de calor para resfriamento assistido, com ciclo de refrigeracao por
compressao mecanica
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Em decorréncia da Segunda Lei da Termodinadmica, ¢ mandatorio que Tgo, < Tgiq €
Tso1 < Tsiz, 0 que implica que as capacitancias térmicas de ambas as correntes devam ser
maiores que um valor minimo, igual a Q/ (Tso,1 — Tsi1)- Outro aspecto relevante dos valores de
capacitancias e temperaturas incide sobre a comparabilidade das configuracdes. Na corrente
quente, claramente, o resfriamento assistido e o resfriamento direto devem apresentar condigdes
idénticas de temperaturas e capacitancia; também, a temperatura de entrada do sumidouro de
calor deve ser igual nas duas configuracdes. Porém, nas demais condi¢des da corrente fria, surge
um grau de liberdade, podendo se adotar o mesmo valor de capacitancia térmica, Cg; = Csi,o,
ou o mesmo o valor de temperatura de saida,Tgi, = Tsi2 9. Ambas as condi¢des serdo
exploradas na secao de resultados.

A poténcia consumida ¢ calculada da mesma forma como na Eq. (3.2), para o

resfriamento assistido e, novamente, ¢ nula para o resfriamento direto. Isso se deve ao fato de



44

que as perdas de carga foram desconsideradas em todas as correntes, de modo que as respectivas
poténcias de bombeamento sao iguais a zero.

Para o calculo das condutancias térmicas totais, empregou-se o modelo efetividade-
NTU aplicado a trocadores de calor em contracorrente ideais [13]. A partir das equagdes
apresentadas na literatura, foram efetuadas manipulacdes entre as variaveis, a fim de que a
formulacao expressasse as particularidades do problema abordado. Na configuracao de

resfriamento direto, a condutancia ¢ expressa pela equagao que segue,

UAt, =

UAT Ty 1 1 1—vg
T,0 *si,1 — ln( YSI,O) (3.13)

Q T—1Ys0 = Vsio 1—-vs

onde T = Tso,l/Tsi,la Yso = Q/Cso(Tso,l - Tsi,1) € Ysio = Q/Csi,o (Tso,l - Tsi,1)-

A mesma formulagdo foi empregada ao cenario de resfriamento assistido. Destaca-se
que a corrente de fluido refrigerante foi considerada isotérmica, isto é, com capacitancia térmica
infinita, tendo em vista que no ciclo padrao de refrigera¢do a maior parte do calor € transferida

durante mudancga de fase [93]. Assim, a condutancia térmica desse caso ¢ dada por

UAT = UAS, + UAG; (3.14)
onde,
UAso Tsiq 1 < -1 )
UAf =— it~ h(1-y———— (3.15)
> Q Yso (T - 1) > T eiTH/Tsi,l
UAg;Tgiq 1 ( [ 1/6; -1 -1 )
UAL = —Sisit _ In(1-|1+ ]y- (3.16)
. Q Ysi(t—1) N Ty /Tsip — 1

Novamente, ¢ visivel a existéncia de uma distribui¢dao 6tima do inventario de trocadores
de calor entre a fonte e o sumidouro de calor, a qual evidenciada matematicamente pelo efeito
oposto que o termo Ty/Tsi; causa nas Eq. (3.15) e (3.16). Sendo assim, igualando a zero a
derivada parcial de UAT em relagdo a Ty /T; 1, chega-se as seguintes expressdes para calculo

do TH /Tsi,l (')tirno,
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T —a, ++/a%? —4a,a
( H > — 1 1 290 (317)
Tsi 1 opt 2a,
onde,
1/61 - 1 YSoT T2
141 ) 1 ( | _) = 3.18
a0 1 +( + T]II [(T ) Y51 + 91 ei ( )
176, — 1
ar=-2+(1+ T) [27 = (t = 1)(Vs; + Vso)] (3.19)
1
a; =(1-16y) (1 - ﬁ> (3.20)

Por fim, obtém-se a condutancia 6tima, (UAT)qp¢ , retornando com as Eq. (3.15) —(3.20)
na Eq. (3.14). A expressdo resultante foi omitida por simplicidade e por ndo agregar a
compreensdo do problema em analise. Ainda, cabe pontuar dois casos particulares, quais sejam:
(1) Ty, = Ty, interpretado como a simples circulagao do fluido refrigerante, sem geracao de AT;

ou (2) ny =1, que representa o ciclo de Carnot. Em ambos, segue-se que a; =0 e,

(TH> S 321
Tsi1 opt a; (3.21)

O equacionamento deste modelo foi verificado nos limites de capacitancias térmicas

consequentemente,

infinitas, isto € Ysj,Yso — 0. Perceba-se que nos referidos limites das Eq. (3.15) e (3.16) ha
indeterminagdes do tipo 0/0, as quais podem ser solucionadas com aplicacdo da regra de

I’Hopital, da seguinte maneira,

T—1 1
im f—o— 2 m(1-y —>} -t
VSO"O{ Yso(T—1) ( 01— 0;Ty/Tsiq T—0;Ty/ Ty
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; { | <1 [1 L 1/8i— 1] -1 )} 1+ (1/6; — 1)/ny
im {————=In(1- Vsi =
vsio0 [ Vsi(T—1) N *Ty/Tsip — 1 Tu/Tsi — 1

que sdo, justamente, os termos da Eq. (3.8). Da mesma forma, ¢ possivel examinar que, neste
limite, a Eq. (3.17) se reduz a Eq. (3.12). O comportamento assintdtico do modelo de
capacitancia finitas também foi verificado numericamente, com resultados apresentados na

secdo seguinte.
3.3 RESULTADOS E DISCUSSAO

Em linhas gerais, os resultados deste capitulo sdo constituidos por solucdes de
compromisso entre a poténcia consumida ou gerada e a condutancia térmica total 6tima
empregada no sistema. A rigor, sdo resultados de otimizagdo multiobjetivo, representada por
fronteiras de Pareto UAT x W/Q, em que se deseja o menor valor possivel para ambas as
variaveis [94]. Destaca-se que a solugdo 6tima de fato — um ponto selecionado sobre a fronteira
de Pareto — somente pode ser obtida ponderando as duas varidveis de interesse, por exemplo,
por meio de consideracdes econdmicas e imposi¢ao de restricdes [17]. Esta etapa serd abordada
em capitulos posteriores.

Avaliando, inicialmente, o modelo com capacitancias infinitas, a Figura 3.5 exibe
resultados considerando ciclo de Carnot. Conforme observado, para dadas condi¢des de fonte
quente e fria, T, e eficiéncia do ciclo termodindmico, 1y, as temperaturas internas do ciclo, 6;,
sao um grau de liberdade que impacta a poténcia e a condutancia, em sentidos opostos.
Constata-se, como esperado, que a recuperacdo de calor ¢ mais adequada quanto mais alta a
temperatura da fonte quente, ao passo que o resfriamento assistido € apropriado em se tratando
de fontes de temperatura moderada a baixa. Vé-se também que, a depender das condigdes, o
resfriamento assistido pode resultar em elevagdo da condutincia térmica necessaria. O ponto
de intercessdo entre todas as curvas, UAp/UAry =4 e W/Q = 0, corresponde a 8; = 1,
situagdo em que apenas sdao adicionados trocadores de calor, sem consequéncia no balanco

energético do sistema.
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Figura 3.5 — Desempenho das configuracdes de resfriamento assistido e recuperagdo de calor com
capacitancias térmicas infinitas e ciclo de Carnot
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A Figura 3.6 expde o efeito da eficiéncia de segunda lei nas solugdes de compromisso.
Obviamente, maiores eficiéncias sdo favoraveis ao desempenho do sistema, tanto para W/Q
quanto para UAp/UAr . Fica evidente, também, a sensibilidade do comportamento do sistema
com relagdo a 1y, capaz de determinar a viabilidade do sistema de resfriamento assistido.
Ainda, ¢ possivel visualizar, novamente, que a recuperagao de calor ¢ pouco promissora para
fontes de baixa temperatura, da mesma forma que o resfriamento assistido para altas

temperaturas.

Figura 3.6 — Efeito da eficiéncia do ciclo no desempenho dos sistemas de resfriamento assistido e
recuperagao de calor
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Assim, mapeiam-se as condigdes nas quais cada uma das configuragdes se mostra

factivel. Prossegue-se, calculando as condi¢cdes minimas necessarias de temperaturas dos
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reservatorios e eficiéncia do ciclo, para obter valores de poténcia mecanica e de condutancia
térmica almejados. A Figura 3.7 e a Figura 3.8 ilustram essa avaliagao para ambos os arranjos.
Note-se que, a Figura 3.7 refere-se a valores maximos t possiveis, enquanto a Figura 3.8 refere-
se a valores minimos requeridos.

Verifica-se que quanto maior a eficiéncia do ciclo empregado, mais ampla ¢ a faixa de
condi¢des de temperatura em que a configuragdo ¢ proveitosa. Em se tratando do resfriamento
assistido, destaca-se que a condi¢do extrema — isto ¢, a mais desfavoravel possivel — para
atender ao requisito UAT/UAty < 1 ét = 4/3, 0 que, num exemplo em valores dimensionais,

representa 400 K na fonte quente, considerando o sumidouro de calor a 300 K.

Figura 3.7 — Menor temperatura da fonte quente possivel para obtencio do W/Q desejado na recuperagio
de calor
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Figura 3.8 — Maior temperatura da fonte quente possivel para obtengcdo do UAT/UAr, desejado no
resfriamento assistido
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Finalizando os resultados do modelo com capacitancias infinitas, a Figura 3.9 mostra a
poténcia mecanica e a razao de temperatura interna do ciclo de refrigeracao necessarias para
resultar em UA1 = UAr,. A medida que a temperatura da fonte de calor aumenta, é necessario
consumir maior poténcia mecanica e produzir uma maior diferenca de temperatura interna para
que a condi¢ao de UA seja alcangcada. O mesmo fato infere-se quando a eficiéncia de segunda

lei ciclo empregado cai.

Figura 3.9 — Poténcia consumida e diferenca de temperatura do ciclo necessarias para obtencao de UAT
= UAr) no resfriamento assistido
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A seguir, sdo expostos e discutidos os resultados do modelo com capacitancias finitas,
com enfoque no sistema de resfriamento assistido. A Figura 3.10 apresenta as fronteiras de
Pareto  UAr/UArg X W/Q, tomando-se diferentes condigdes das correntes térmicas,
considerando ciclo de refrigeragdo reversivel e atendendo ao critério Cg; = Csi,o ede Ty, =
Tsi 2,0- Verifica-se que quanto menores as capacitincias térmicas do caso base (maiores valores
do adimensional y), maior o potencial para redu¢do do inventario de trocadores de calor em se
utilizando o resfriamento assistido. Esse fato ocorre porque pequenas capacitdncias no
resfriamento direto acarretam pequenas diferencas de temperatura e, portanto, alto UAt, do

trocador de calor. E pertinente notar que y = 0 corresponde aos casos anteriores de correntes

com capacitancias térmicas infinitas, apresentando resultados idénticos, portanto.
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Figura 3.10 — Desempenho do resfriamento assistido com capacitancias térmicas finitas, ciclo de Carnot
¢ atendendo a Cgi = CSI 0 ( )e Tsi=Tsizo (------ )
Yso = 1/3 Yso = 2/3
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A respeito das particularidades entre as condigdes de Cg; = Csi,O e de Tg2 = Tsi20s
observa-se que as alteracdes entre as fronteiras de Pareto, contidas na Figuras 3.9, sdo pouco
significativas. A principal diferenca entre os dois casos € que ao se fixar a capacitancia, a
temperatura de saida do sumidouro sera maior, e vice-versa. E possivel quantificar essa relagio
por meio do balan¢o de energia do trocador de calor, donde se conclui que o aumento da
temperatura observado ou o aumento da capacitancia necessario ¢ diretamente proporcional a

poténcia consumida, conforme expressao que segue,

Csi Tsi,2 - Tsi,1 \g (3‘22)

: =1+=
Csi,o Tsi,2,0 - Tsi,1

A partir do exposto, optou-se por avaliar apenas o critério de Tg;, = Tg; 2 o nas analises
seguintes, que ¢ uma condicdo mais proxima ao caso concreto da aplicagdo do sistema de

resfriamento assistido, estudada nos capitulos posteriores. A Figura 3.11 exibe os resultados de
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poténcia necessaria para assegurar UAt/UAr, = 1 e a Figura 3.12, a magnitude da alteracdo

da condutancia total dos trocadores de calor ao se empregar W/Q = 1. Em ambas, adotam-se

diferentes condigdes das correntes térmicas e eficiéncia de ciclo. Comprova-se novamente ser

factivel o uso do resfriamento assistido, desde que as condi¢des da carga térmica e efici€éncia

do ciclo sejam adequadas. Nota-se que tais condi¢des sdo mais flexiveis em se tratando de

menores capacitancias envolvidas.

Figura 3.11 — Poténcia consumida necessaria para se obter UAr = UA1p, em fungdo da eficiéncia do
ciclo, para a configuragéo de resfriamento assistido
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Figura 3.12 — Alteragdo na condutancia global dos trocadores de calor ao se empregar W/Q = 1, em
funcao da eficiéncia do ciclo, para a configuragdo de resfriamento assistido
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A combinacao das curvas da Figura 3.11 e da Figura 3.12 permite obter as condi¢des do
sistema (capacitancias térmicas, temperaturas e eficiéncia do ciclo) em que se obtém,
simultaneamente, UAr/UA1, e W/Q unitarios. Assim, finalizando os resultados desta
modelagem, a Figura 3.13 mostra a minima eficiéncia de segunda lei do ciclo de refrigeracdo
para que o critério citado seja atingido. Verifica-se que, com menores capacitancias, se exigem
menores eficiéncias do ciclo, tornando o resfriamento assistido mais factivel. Da mesma forma,
como observado anteriormente, ocorre com a temperatura da corrente quente. A saber, em
plantas localizadas no Brasil [66], tem-se tipicamente Tg;; = 300 K, Tg;, = 313K, Tgo; =
328 K e Ty, = 308 K, 0 que resulta nos parametros adimensionais T = 1,093, yso = 0,71 ¢
Ysio = 0,46, condi¢do na qual a minima eficiéncia necessaria € Ny min = 0,1895; portanto,
uma condicao factivel para a aplicacdo de resfriamento assistido. Ressalta-se que sob algumas

condigdes, localizadas abaixo das curvas de Ny min = 1,0, € impossivel alcangar W/Q=1e¢e
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UAr/UAT, =1, isto ¢, seria necessario, hipoteticamente, um ciclo de refrigeragdo com

eficiéncia superior a do ciclo de Carnot.

Figura 3.13 — Minima eficiéncia de segunda lei do ciclo de refrigeragio necessaria para atingir W/Q =
1 e UAT/UAT = 1, com diferentes condi¢des das correntes térmicas, para a configuragdo de
resfriamento assistido
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4 MODELO TERMODINAMICO APLICADO AO RESFRIAMENTO DO TREM DE
COMPRESSAO

Com base nos resultados do Cap. 3, que confirma preliminarmente a potencialidade do
resfriamento assistido, o presente capitulo dedica-se ao estudo desta estratégia aplicada aos
trocadores de calor de um trem de compressao, com enfoque na compressao de CO». Emprega-
se uma formulagdo termodindmica para avaliar o comportamento do sistema de compressao sob
diferentes condigdes, comparando-se o desempenho do resfriamento direto e do resfriamento
assistido, isto ¢, auxiliado por sistema de refrigeragdo por compressao mecanica de vapor.
Naturalmente, ¢ verificada a existéncia de uma solu¢do de compromisso entre a poténcia
mecanica consumida e a condutincia térmica global total requerida dos trocadores de calor.

Ressalta-se que o objetivo primario do resfriamento assistido ndo ¢, necessariamente,
reduzir a temperatura do fluido ao longo do processo de compressdo, implicando menor
poténcia de compressdo; mas sim, propiciar uma maior diferengca de temperatura entre as
correntes dos trocadores de calor, viabilizando a redugdo da condutancia global necessaria.
Contudo, ndo € pertinente vetar, a priori, a possibilidade de redug@o destas temperaturas, a fim
de explorar de forma mais completa as possiveis solugdes 6timas do problema. Dessa forma, o
sistema de resfriamento assistido ¢ avaliado também com o objetivo de redugdao da poténcia
requerida para o processo de compressao, em detrimento da poténcia necessaria para alimentar

o ciclo de refrigeragao.

4.1 DESCRICAO DO SISTEMA DE COMPRESSAO

Sistemas de compressdo de gas estdo presentes em diversas aplica¢des industriais, nas
quais se necessita que uma vazao massica de gas atinja dada pressdo, seja com objetivo de
transporte, armazenamento ou processamento quimico [95]. Em plantas de processamento
primério de petréleo e gas, os sistemas de compressao sdo empregados, majoritariamente, com
as finalidades de (1) exportacdo do gas natural para os gasodutos [96], (2) elevagdo artificial
(gas lift) [97] e (3) recuperacao avancada de petrdleo via reinje¢ao de gas [98].

A Figura 4.1 mostra um fluxograma simplificado tipico de um sistema de compressao

localizado em um FPSO [66]. Uma vazdo massica de gas, mg, provém de um processo de

separagdo e tratamento com pressao Py o € temperatura Ty o, devendo ser levada a condigdo de
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pressdo P, s € temperatura Tg g, as quais sdo dependentes dos requisitos do processo. Devido ao
aumento da temperatura do gas na etapa de compressdo, faz-se necessaria utilizacdo de um
trocador de calor (resfriador de gas, ou affercooler) para redugdo desta temperatura. A corrente
fria do resfriador de gés ¢ suprida por um circuito fechado de agua de resfriamento, que, por
sua vez, ¢ arrefecida por uma corrente de dgua do mar no trocador de calor principal da
instalacdo. A alternativa de bombear diretamente a agua do mar aos resfriadores de gas seria
mais vantajosa do ponto de vista de troca térmica, mas preterida por outros aspectos técnicos e
econdmicos [99]. Note-se que o circuito fechado de resfriamento e o trocador de calor principal
atendem também a outras cargas térmicas da unidade, que serdo omitidas na modelagem, por
simplicidade. As bombas para circulagdo da agua de resfriamento e para captacdo da dgua do

mar também foram ocultadas.

Figura 4.1 — Fluxograma simplificado do processo de compressdo em uma planta de processamento
primario de petroleo e gas offshore
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3 —— Gas comprimido
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de processo T T.. ——— Circuito fechado de resfriamento
so,1 si,2

Sumidouro de calor (agua do mar)

As elevadas razdes de compressao envolvidas, consequentemente altas temperaturas de
descarga, tornam proibitiva a aplicacdo de um unico compressor e resfriador de gas, devido a
aspectos construtivos das maquinas e alta demanda de poténcia de compressao. Tipicamente, a
maxima temperatura de descarga de um compressor centrifugo limita-se a 200 °C [100]. Por

esta razdo, ¢ usual empregar varios compressores em série com resfriadores de gas
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intermediarios (intercoolers), denominados se¢des ou estagios de compressdo”. Assim, a Figura

4.2 mostra o modelo simplificado de um sistema de compressao com multiplos estagios.

Figura 4.2 — Fluxograma simplificado de um trem de compressdo com N estagios
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Cabe apontar que, em aplicagdes reais, o gads comprimido raramente ¢ puro, mas sim
constituido por uma mistura de varios componentes e, por esse motivo, sdo instalados vasos
depuradores (scrubbers) na succdo de cada estagio, evitando que uma eventual fragdo
condensada apo6s o resfriamento seja admitida pelos compressores [101]. Os vasos depuradores
nao serdo incluidos na modelagem, que considera a corrente gasosa como substancia pura, €
estdo omitidos na Figura 4.2. Também, estdo omitidas as maquinas acionadoras, linhas de
recirculacdo, sistemas de controle de capacidade, valvulas e demais equipamentos periféricos.

Neste momento, € oportuno frisar a rela¢do entre o resfriamento do trem de compressao
e a analise apresentada no Cap. 3. Notadamente, a configuracao de resfriamento da Figura 4.2,
que ¢ o estado da arte em plantas de processamento primario [102], se trata de resfriamento
direto. O trocador de calor principal deste caso €, portanto, totalmente analogo ao trocador de
calor da Figura 3.3, em que a fonte de calor ¢ o circuito fechado de resfriamento e o sumidouro
de calor ¢ a corrente de d4gua do mar. A inclusdo substancial deste capitulo €, em resumo, a

modelagem do comportamento da carga térmica, proveniente do processo de compressao.

2 A rigor, a terminologia estagio de compressido refere-se a um impelidor, enquanto se¢do de compressio
compreende o conjunto de um ou mais impelidores localizados entre os mesmos bocais de suc¢do e descarga.
Portanto, nesta defini¢do, o resfriamento do gas € sempre realizado entre se¢oes de compressao [ 101]. No entanto,
a denominagdo estagio (do inglés stage) ¢ amplamente utilizada na literatura técnica para se referir a secdo de
compressao [103].
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Tendo em vista essa analogia, decorre avaliar a possibilidade de adicionar ao trem de
compressao um sistema de recuperacao de calor para geracdo de poténcia ou um sistema de
resfriamento assistido. Embasando-se nos resultados do Cap. 3, em razdo das temperaturas
envolvidas, infere-se ser mais apropriado o emprego de resfriamento assistido. Além disso, ha
fortes aspectos econdmicos que motivam esta concepg¢do: (1) o elevado custo do espago no
FPSO, aqui quantificado pela condutancia global requerida [19] e (2) o custo da energia
relativamente baixo, uma vez que ¢ gerada a partir da queima do proprio gas produzido [20].
Sendo assim, a Figura 4.3 expde o modelo de um trem de compressdo de multiplos estagios

com emprego de resfriamento assistido por ciclo de compressao mecanica de vapor.

Figura 4.3 — Fluxograma simplificado de um trem de compressdo com N estagios com emprego de
resfriamento assistido
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4.2 MODELAGEM

O equacionamento que descreve o comportamento do sistema € composto por balangos
de massa e de energia em sistemas abertos, bem como modelos simples para os compressores
e trocadores de calor. Conforme ja exposto, o objetivo da modelagem compreende a construgao
de fronteiras de Pareto entre condutdncia térmica global total e poténcia consumida,
acompanhadas de analises paramétricas. Foram desconsideradas as perdas de carga e as perdas
térmicas para o ambiente em todos os trechos e, como ja destacado, o fluido comprimido foi

tratado como substancia pura.
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4.2.1 Compressores

A literatura de fundamentos de termodinamica frequentemente apresenta a modelagem

de compressores baseada na eficiéncia isentropica [ 104], definida pela expressao que segue

Ns =— (4.1)

onde w é o trabalho especifico real consumido e wyg, o trabalho especifico® consumido num
processo isentropico, ambos considerando o mesmo estado termodinadmico na suc¢do e mesma
pressdo na descarga do compressor. Dessa forma, a entalpia especifica e a temperatura na saida

do compressor e o trabalho consumido sao calculados pelas expressoes,

h(P,,s1) —hy

h, =h; + — 4.2)
T, = T(h,, P,) 4.3)
W = r(h, — hy) (4.4)

em que, h ¢ a entalpia especifica, P, a pressao absoluta, s, a entropia especifica, T, a temperatura,
m, a vazao massica comprimida e W, a poténcia consumida na compressdo. Ainda, os subscritos
1 e 2 referem-se a succdo e a descarga do compressor, respectivamente. Em se tratando de um

gas ideal, as Eq. (4.2) a (4.4) podem ser escritas na forma

R
T2 1 (E)Cg _ 1

2 —|(5; (4.5)

3 Habitualmente, por razdes historicas do desenvolvimento da tecnologia de maquinas de fluxo, a literatura de
compressores refere ao trabalho especifico como head [105]. Neste trabalho, adotou a denominacao trabalho
especifico, por ser uma nomenclatura mais condizente com a abordagem termodinamica.
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. cd1 P\
W = m——RT, (—2>CP -1 (4.6)

onde c ¢é o calor especifico isobarico de gas ideal, assumido constante, e R é a constante do
gas, isto €, a constante universal dos gases, R, dividida pela massa molecular do gas, MW.
Entretanto, a documentagdo técnica de fabricantes e a literatura especializada em
turbomaquinas [105] costumam adotar a abordagem da eficiéncia politropica, também
preconizada pelas principais normas de testes de desempenho de compressores, ASME PTC-
10 [106] e ISO 5389 [107]. O trabalho pioneiro de Schultz [108] define o processo politropico

a partir da derivada da entalpia especifica em relagdo a pressdao ao longo do caminho p, tal que

(@), =%

(4.7)
onde v € o volume especifico do fluido € n, € uma constante definida como eficiéncia

politropica, segundo a seguinte expressao,

ad (4.8)

np=W

em que, por sua vez, wy, € o trabalho especifico do processo politropico, dado por

Py
wp = f v(h,P)dP (4.9)
pF

Assim, combinando as Eq. (4.7) a (4.9), pode-se obter trabalho especifico real
consumido no processo. Para um gas ideal, demonstra-se que o equacionamento do modelo

politropico € escrito como segue
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R1
T2 _ (E)anp (4.10)
T, \P
0 p Rk
L Cp 2 anp
W=m— RT <P_1) -1 (4.11)

Agora, € pertinente avaliar a diferenca entre as duas estratégias de modelagem, a partir
das expressoes direcionadas para gases ideais, por simplicidade. Note-se que, tomando
compressores existentes, sempre € possivel calcular tanto a eficiéncia politrdpica quanto a
eficiéncia isentropica, e ambas serviriam como base de compara¢do independentes entre o
desempenho de diferentes maquinas. Contudo, conforme enfatizam Dixon e Hall [105], quando
se trata de extrapolar o comportamento do compressor para além das condi¢des testadas (de
razdes de compressdo, P,/P;, temperatura de sucgdo, Ty, e composi¢io do gas, cp e MW) o
modelo de eficiéncia politropica ¢ mais aderente. Dito de outra forma, para diferentes razdes de
compressdo, 0s compressores tendem a preservar sua eficiéncia politropica, mas ndo a
eficiéncia isentropica, o que torna a primeira uma base de comparacdo mais robusta.
Justamente, por esse motivo tal modelo €, como j& exposto, adotado majoritariamente na area
de turboméaquinas.

A Figura 4.4 sumariza a comparagdo entre as duas abordagens, exibindo resultados de
uma eficiéncia isentropica equivalente de um processo modelado com base no caminho
politropico [105]. Verifica-se que, considerando dado compressor, a eficiéncia isentropica cai
a medida que cresce a razdo de compressdo e seria uma fonte significativa de erro toma-la
constante. Do ponto de vista fisico, a diferenca reside no fato de o modelo politropico computar
o efeito da variacdo da entalpia sobre o volume especifico, o que resulta em volumes e
temperaturas maiores ao longo do processo e, consequentemente, maior trabalho especifico de
compressdo. A Figura 4.5 expde essa variagdo de volume especifico e de temperatura para

ambos os modelos.
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Figura 4.4 — Comparagao entre eficiéncia isentropica e eficiéncia politropica, para gases ideais com

calores especificos constantes
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Figura 4.5 — Razdes de temperatura e de volume especifico em fun¢do da razdo de compressao, no

modelo de eficiéncia politropica e de eficiéncia isentropica, com ns =1, = 0,7
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Pela motivacao apresentada, optou-se por modelar os compressores de processo com

base na eficiéncia politropica. Porém, ainda um importante adendo deve ser feito a respeito dos

efeitos de fluido real, essenciais para a correta representagdo do comportamento do CO> nas

condig¢des de pressao e temperatura abordadas.

Schultz [108] também elaborou uma metodologia para a inclusao desses efeitos de gas

real, a qual ¢ adotada e recomendada pela ASME PTC-10 [106] e ISO 5389 [107] sob algumas

condi¢des. O autor apresenta coeficientes, derivados a partir de relacdes termodinamicas

fundamentais aplicada a Eq. (4.7), que computam os desvios da idealidade, conforme segue

ZR( 1
S

Cp np

(4.12)
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1

"= kP — mBT

(4.13)

onde Z ¢ o fator compressibilidade, cp, o calor especifico isobarico, 3, o coeficiente de expansao

térmica e kt, a compressibilidade isotérmica, cujas definicdes sdo as seguintes

z=F (4.14)
)

Tomando os coeficientes m e n como constantes ao longo do processo, a formulagdo de
Schultz [108] permite calcular a temperatura de descarga do compressor e a poténcia consumida

na compressao, resolvendo equagdes diferenciais de varidveis separaveis, de modo que,

T, /PA\™
_2:(_2) (4.18)
T; P
n-1
v'v—'1 7.RT (Pz)n 1 4.19

Contudo, a regido termodindmica a que este trabalho se dedica experimenta
significativas varia¢des de m e n, como ilustrado pela Figura 4.6, tornando inviavel o emprego
das Eq. (4.18) e (4.19). Com efeito, sdo grandes as variagdes dos coeficientes m e n na

vizinhang¢a do ponto critico, haja vista as conhecidas variagdes de cp, 3 e kt nesta regido.
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Figura 4.6 — Variagao dos coeficientes m e n de Schultz para o diéxido de carbono na vizinhanga do
ponto critico, com 1, = 0,7
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Visando contornar esse problema, Huntington [109] propde que a Eq. (4.7) seja
resolvida numericamente, discretizando o processo politrépico em k passos, chamados small
stages. Note-se que, em se tratando de uma eficiéncia politropica conhecida, a solugdo ¢ direta;
enquanto, para calcular a eficiéncia politropica a partir de condigdes medidas de um compressor
testado, ¢ necessario proceder iterativamente. O trabalho de Huntington ¢ utilizado pela ISO
5389 [107] como referéncia para grandes variacdes de propriedades termodinamicas e foi a
metodologia adotada neste trabalho.

Evans [110] recomenda que a referida discretizagao seja realizada em passos de mesma
razdo de compressdo, ao invés de mesma diferenca de pressdo, para maior robustez do
procedimento numérico. Assim, é pertinente fazer P = P; (P,/P;)%, onde, £ é uma variavel
adimensional que representa o caminho termodindmico do processo, de modo que a Eq. (4.7)

pode ser escrita na forma

() - (2

»

Por fim, para o procedimento numérico realizado, convém escrever a Eq. (4.20) na
forma de uma equacdo integral e resolvé-la numericamente. A partir dai, calcula-se a entalpia
especifica na saida do compressor, a temperatura de descarga e a poténcia consumida no

Pprocesso de compressﬁo, coOmo seguc,
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P, ! P, EV(hz: 3)
h, =h; +In(= 2 d
2 =h; +1In (P1) Py ﬁj; (P1) e 3 (4.21)
T, = T(P;, hy) (4.22)
W = m(h, — hy) (4.23)

A resolucdo da Eq. (4.21) foi efetuada no software EES [111], do qual também se
utilizou a base de dados para calculo das propriedades termodinamicas. Atente-se que a Eq.
(4.21) ¢é equacao integral e implicita em relagdo a entalpia especifica, que esta presente do lado
esquerdo da equacdo e no integrando.

A Figura 4.7 expde a convergéncia do método de Huntington [109] implementado e a
Figura 4.8, o desvio do trabalho especifico de processos de compressdo, comparando os
procedimentos de Schultz [108] e de Huntington [109]. Ambas as figuras tratam do CO> na
regido supercritica, especialmente, em processos que atravessam a isocoOrica critica,
denominada curva de Widom [112], onde ocorrem as mais intensas variagdes de propriedades.
Ressalta-se o grande desvio entre os modelos na regido do ponto critico e, sobretudo, para
elevadas razdes de compressdo, em que o modelo de Schultz chega a subestimar o trabalho
especifico em 70%. Ainda, a Tabela 4.1 expde a verificacdo dos valores obtidos na presente
modelagem frente aos resultados de Sandberg e Colby [113], por meio do trabalho especifico
politrépico correspondente a algumas condigdes selecionadas. Os maiores desvios, em valores

absolutos, encontrados foram de -0,12% e se referem a compressao de s-CO,.

Figura 4.7 — Convergéncia da solucdo da Eq. (4.21), avaliada pela eficiéncia isentropica equivalente de
um processo de compressdo iniciado no ponto critico
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Figura 4.8 — Desvio percentual do trabalho especifico de compressao a partir da isocorica critica
calculado pelo modelo de Schultz e pelo modelo de Huntington
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Tabela 4.1 — Verificagdo dos resultados do modelo utilizado neste trabalho em relagdo aos apresentados
por Sandberg e Colby [113]

Condigdes wy, [K]/kg]

Gis Py[kPa] Py[kPa] Ty[K] Ty [K] Ci?é‘;bggg) Este trabalho o
Metano 6895 13039 3109 3717 104,04 104,02 -0,02%
Metano 6895 15104 3109 3867 131,53 131,49 -0,02%
Metano 6895 16247 3109 3942 145,74 145,70 -0,02%
Metano 20684 38587 3109 3634 104,04 103,98 -0,06%
Metano 20684 43996 3109 3752 131,53 131,51 -0,02%
Metano 20684 46890 3109 3810 145,74 145,66 -0,06%

Dioxidode carbono 6895 47730 3109 4817 104,09 103,98 -0,10%
Dioxido de carbono 6895 63586 3109 5109 131,61 131,44 -0,12%
Dioxido de carbono 6895 72345 3109 5246 145,83 145,66 -0,12%

4.2.2 Trocadores de calor

A finalidade da modelagem dos trocadores de calor ¢ calcular o valor da condutancia
térmica global necessaria que resulta nas condi¢des de temperaturas e vazoes desejadas. O
ponto de partida da formulacdo ¢ um trocador de calor em contracorrente com perdas térmicas
para o ambiente e perdas de carga despreziveis em ambas as correntes.

A Figura 4.9 ilustra genericamente o trocador de calor modelado com seu respectivo

diagrama temperatura x poténcia térmica, T — Q. A corrente quente adentra o trocador de calor
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com vazdo massica my e temperatura T, e, apds ceder a poténcia térmica Q, sai com
temperatura Ty, ,. Da mesma forma, na outra extremidade, entra a vazio massica da corrente
fria m, com temperatura T ;, saindo com temperatura T. ,. As pressoes Py, da corrente quente,
e P., da corrente fria, se mantém constantes. No diagrama T — Q, observa-se que Q* ¢, de fato,
a abscissa e Q ¢ a poténcia térmica total trocada, sendo uma importante distingio para o

equacionamento posterior.

Figura 4.9 — Modelo do trocador de calor e diagrama T — Q
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Uma vez que as correntes térmicas possam ter calores especificos variaveis, ndo ¢
adequado empregar o modelo da diferenca logaritmica de temperatura ou da efetividade-NTU,
os quais consideram correntes de capacitancia térmica constante [13]. Para computar os efeitos
de variagdo de propriedades, Nellis e Klein [16] recomendam seccionar o trocador de calor em
K “sub-trocadores” de mesma poténcia térmica Q/x e aplicar um dos modelos supracitados a
cada uma das secdes, calculando a condutiancia térmica dos sub-trocadores. De modo
semelhante, Domanski e McLinden [114] também realizam a divisao do trocador de calor,
contudo calculam a condutancia de cada sec¢do apenas dividindo a poténcia térmica pela
diferenca de temperatura local.

Para uma melhor adequacao a estratégia de solucdo do software EES [111], utilizado
nas simulagdes, apresenta-se uma formulagao generalizada com base na proposta da ref. [114].
Assim, sdo revisitadas a equacdo de conservacdo da energia e da troca térmica entre as

correntes, na forma diferencial, tal que,

dQ* = mydh;, = r.dh, (4.24)
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dQ* = U[T,(Q") — T.(Q")]dA (4.25)

onde hy, ¢ a entalpia especifica do fluido quente, h., a entalpia especifica do fluido frio, U, o
coeficiente de transferéncia de calor e A, a area de troca de térmica. Ao se integrar a Eq. (4.24)

chega-se as seguintes expressoes

Q = rhh(hh,1 - hh,z) = rhc(hc,z - hc,l) (4.26)
hy = hy, + (hpz — hyp)E (4.27)
h. = hc,l + (hc,z - hc,l)E (4.28)

em que £ = Q*/Q é um adimensional interpretado como o caminho do processo termodinamico,
talque 0 <& < 1.

Dispondo-se das Eq. (4.27) e (4.28), ¢ possivel obter os perfis de temperatura T}, (§) =
T(Py, hy) e Tc(§) = T(P., h,) diretamente das bases de propriedades de termodinamicas do
EES. Assim, retornando com esses perfis e com a definicdo de & na Eq. (4.25) e integrando-a,

calcula-se a condutancia térmica global do trocador de calor, UA, da forma que segue

= Y= - - 4.29
UA jo UdA jo T - (@) (4.29)

UA=Q f &% (4.30)
o Th(8®) — Tc()

Pode-se demonstrar que as formulagdes de Nellis e Klein [16] e de Domanski e
McLinden [114] consistem em casos particulares da Eq. (4.30) resolvida numericamente. O

primeiro integra analiticamente k splines lineares da funcdo Ty, (§) — T, (), enquanto o segundo
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resolve numericamente a integral pelo método do ponto médio. O EES emprega o método de
Heun para efetuar a solu¢do numérica da integral [111].
Ainda a respeito da Eq. (4.30), cabe destacar que o caso particular de capacitancias

térmicas constantes converge no modelo da diferenga logaritmica de temperatura. Observando

que, para esta situagdo, tem-se Ty, (§) — Tc(]) = (Thz — Te1)(1 — &) + (Tpy — Te2)3, logo,

In (Th,z — Tc,l)
d§ Th1 — Te2 1 4.31)

1
]0 Tn® —Te(® (Thz — Tex) — (Ths — Tez)  ATim

UA = Q/ATyy (4.32)

Com base nessa constatagdo, infere-se que a Eq. (4.30) — consequentemente, também os
desenvolvimentos de Nellis e Klein [16] e de Domanski e McLinden [114] — trata-se de uma
generalizacdo da diferenca logaritmica de temperatura. Assim, € plausivel expandir o conceito
de AT para o caso com capacitancias variaveis, definindo a diferenca de temperatura ATy,

isto ¢, a média harmonica da diferenca de temperatura entre as correntes quente e fria, na forma,

1 =%=11—d§ (4.33)
ATgn  Q  Jo Ta(®) — Te(®) '

Embora a defini¢do apresentada pela Eq. (4.33) ndo seja propriamente necessaria para
a modelagem do trocador de calor, acredita-se que forne¢a uma boa compreensdo sobre a
natureza do modelo. Primeiro, permite-se concluir que a formulagdo empregada nao ¢,
rigorosamente, uma modelagem distinta da diferenca logaritmica de temperatura, mas somente
uma generalizagdo. Além disso, constata-se que a condutancia do trocador ¢ fungdo, apenas, da
poténcia térmica e da média harmodnica da diferenca de temperatura entre as correntes, donde
se conclui que o resultado ¢ consequéncia exclusiva da termodinamica do problema.

A Figura 4.10 expde a convergéncia do método empregado e a comparagdo com 0s
resultados do procedimento de Nellis e Klein [16], considerando a corrente quente como CO»

resfriado de Ty, ; = 333 K a Ty, , = 303 K, sob diversas pressoes, € a corrente fria como agua
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entrando a T,; = 293 K e saindo a T, = 313 K. Note-se que a rotina utilizada no presente

trabalho se revelou computacionalmente mais robusta.

Figura 4.10 — Convergéncia do modelo e comparacao os com resultados de Nellis e Klein [16]
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Adicionalmente, confrontou-se a modelagem do trocador de calor apresentada com os

resultados de Guo [115], que calculou a condutancia global segundo Nellis e Klein [16]. O autor

considerou um trocador de calor com CO; em ambas as correntes, com as seguintes condigoes:

my = 0,8kg/s, Ty,; = 180 °C, T, = 85°C, P, = 20 MPa e T, = 175 °C. A vazdo massica
do lado frio e a press@o do lado quente foram variadas. A verificagdo dos resultados ¢ exibida

pela Tabela 4.2, em que se observa o maior desvio de percentual, em valor absoluto, de -0,35%.

Tabela 4.2 — Verificagao dos resultados do modelo utilizado neste trabalho em relagao aos apresentados

por Guo [115]

Condigdes UA [kW/K] .
P [kPa] m.[kg/s] Guo(2016) Este trabalho Desvio
7400 0,4 5,70 5,69 -0,16%
7400 0,45 7,74 7,74 0,01%
7400 0,5 12,14 12,17 0,26%
8000 0,4 5,62 5,60 -0,35%
8000 0,45 7,48 7,49 0,09%
8000 0,5 11,10 11,12 0,20%
8500 0,4 5,54 5,53 -0,23%
8500 0,45 7,30 7,30 0,12%
8500 0,5 10,48 10,49 0,05%
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4.2.3 Acoplamento das equacoes

Retornando aos fluxogramas das Figura 4.2 e Figura 4.3, aplicam-se os
equacionamentos dos modelos de compressor ¢ de trocador de calor para simular o sistema
completo, com a finalidade de calcular a poténcia total consumida, Wr, e a condutancia térmica
global total, UArT.

Primeiramente, atenta-se aos N estadgios do trem de compressdo, em que as condigdes

de entrada T, , P, 4, de saida T, ,P e vazao massica m, sdo conhecidas. Contudo, a
glrtgl> g2N+1» 1g2N+1 g 5
priori, sdo desconhecidas as pressdes e temperaturas entre os estagios, isto €, Tg 241 € Pgoitq

comi=1..(N—1). Tipicamente, os trens de compressdo sdo dimensionados considerando
igual razdo de compressdo para cada estagio e igual temperatura de saida dos resfriadores de

gas [31, 109], de modo que,

p 1/N
2N+1
Pyzir = Pgai = Pyais ( = ) (434)
g1
Tg,2i+1 = Tg,int (4.35)
hg,2i+1 = hg(Tg,2i+1' Pg,2i+1) (4.36)

onde, Tgine € a temperatura de saida dos intercoolers, por ora, um grau de liberdade no
dimensionamento do sistema. Uma vez determinados o estado termodinamico na suc¢ao dos
compressores € a razdo de compressao de cada estagio, ¢ possivel calcular as poténcias

consumidas e as temperaturas de descarga, fazendo uso das Eq. (4.21) a (4.23), como segue,

£
P,Z' 1 Plz‘ Vv (h ,2‘,2)
hgoi = hgaiq +1n (—g - >Pg,21_1 J < &7l ) EL 8T 7 4k (4.37)
0

Pg,zi—l p l:)g,zi—l Np

Tg,zi = g(Pg,Zi'hg,Zi) (4.38)
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Wg,i = rhg(hg,zi - hg,zi—l) (4.39)

Nesta etapa, em se selecionando a temperatura de saida dos infercoolers, todos os
estados termodinamicos do gés ao longo do trem de compressao estdo determinados. Assim,

prossegue-se para o calculo da poténcia térmica de cada resfriador de gas, Qg;, € da vazéo de

agua de resfriamento necessaria para rejeitd-la, mg, ;, por meio das seguintes expressoes,

Qg,i = r.ng(hg,zi - hg,zi—l) (4.40)

Qg,i

Cpso (Tso,l - Tso,z)

Mgo; = (4.41)

em que Qg,i ¢ a taxa de transferéncia de calor em cada trocador, Cp g4, 0 calor especifico da dgua
de resfriamento, assumido constante. Cabe observar trés aspectos sobre a temperatura de
entrada e de saida de dgua nos intercoolers: (1) sdo as mesmas para todos os trocadores,
evitando perdas de mistura, (2) assume-se um valor constante de Tg, ; — T, » nOs resfriadores,
de modo que a vazao de 4dgua ¢ um resultado e (3) € possivel otimizar a temperatura da agua,
Tso,1 Ou Tgo 2, de maneira a minimizar a condutincia total do sistema de resfriamento, como
sera detalhado posteriormente.

De posse dos perfis de temperatura da agua de resfriamento e do gas em cada um dos
resfriadores, recorre-se as Eq. (4.27) a (4.30) a fim de determinar as respectivas condutancias

térmicas, UA, ;, com as seguintes expressoes,

g,i7
th,i = hg,21+1 + (hg,Zi - hg,21+1)E (4.42)

TEg,i =Tg (hig,i' Pg,Zi) (4.43)

T‘cj,so = Tso,2 + (Tso,l - Tso,Z)E (4.44)
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.Y dE
UAg’izqgf —— (4.45)
0 Eg,i

- TESO i

nas quais as variaveis termodinamicas com subscrito & dizem respeito a perfis ao longo de cada
resfriador, analogamente a um trocador de calor discretizado.

Por fim, a partir da poténcia mecéanica consumida, do calor trocado, da condutancia
térmica e da vazao massica requerida em cada estagio, sdo computados seus respectivos valores
totais, os quais sdo compreendidos como figuras de mérito do comportamento do trem de
compressdo. Tais varidveis sintetizam os resultados almejados com a modelagem desta por¢ao

do sistema térmico e sdo calculadas, simplesmente, pelas expressoes,

N

W, = z W, (4.46)
i=1
N

UAg,T = Z UAg,i (447)
i=1
N

Quo = ) Qg (443)
i=1
N

fgom = ) gy (449)

Até o momento, ndo se distingue a aplicagdo da formulagdo ao sistema do resfriamento
direto, da Figura 4.2, ou ao resfriamento assistido, da Figura 4.3, uma vez que o trem de
compressao ¢ modelado de maneira idéntica em ambos os casos. Entretanto, a troca térmica
entre o circuito fechado de resfriamento e o sumidouro de calor ¢ essencialmente diferente para
resfriamento direto ou assistido, por definicdo, o que obriga um equacionamento dedicado a
cada um dos casos.

Em ordem de simplicidade, no caso do resfriamento direto, resta apenas o calculo da

condutancia térmica global do trocador de calor principal. A carga térmica deste trocador, dada
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pela Eq. (4.48), proveniente do circuito de resfriamento deve ser rejeitada para o sumidouro de
calor, e aplicando o balango de energia, tem-se que a poténcia térmica absorvida pela agua do

mar, Qg;, € a vazao massica a ser captada do oceano, mg;, s30 expressas por

Qsi = Qso (4.50)

g = Qsi (4.51)
cpsi(Tsiz — Tsi1)

onde Tj; ; € a temperatura da 4gua do mar, com valor tipico de 300 K em instala¢des no Brasil,
e Tgj, € a temperatura de saida da 4gua do mar, devolvida ao oceano, cujo valor maximo
permitido pela legislagdo ambiental brasileira ¢ de 313 K [65]. Visando exigir a minima vazao
possivel de 4gua do mar, adota-se Tg;, = 313 K.

Em se tratando de um trocador de calor cujas correntes possuem capacitancias
constantes, aplica-se diretamente o método da diferenca de temperatura média logaritmica, em

que a condutancia do trocador, UA,, ¢ dada pelas seguintes expressoes,

_ (Tso,l - Tsi,Z) - (Tso.z - Tsi.l)

AT mso = | (Tso_l — Tsi,2> (4.52)
n —————
Tso.2 - Tsi.l
Qso
UA., = ——— (4.53)
5 ATLM,so

Portanto, para o sistema de compressdo resfriado diretamente, a condutincia térmica

global e a poténcia mecanica consumida totais, sdo dadas por#

UAt = UAgt + UAg, (4.54)

4 Salienta-se, novamente, que neste capitulo as perdas de carga sdo desprezadas em todas as correntes, entdo, ndo
havendo poténcia de bombeio relacionada ao escoamento da agua de resfriamento nem do sumidouro de calor.
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Wr = W, (4.55)

Dessa maneira, as Eq. (4.52) a (4.55) encerram a formulagao do sistema de resfriamento
direto.

Por outro lado, o sistema de resfriamento assistido, exposto na Figura 4.3, demanda a
modelagem do ciclo de refrigeracdo por compressdo mecanica de vapor [116]. Este ciclo ¢
construido por quatro processos, de acordo com a notagdo da Figura 4.3, a saber, r; — ry:
compressao adiabatica, r, — r3: rejeicao de calor isobarica para o sumidouro de calor, r3 — ry:
expansao isentalpica e r, — ry: absor¢do isobarica do calor da agua de resfriamento.

Enfatiza-se que, a priori, ndo sdo feitas consideragdes sobre o ciclo ser subcritico,
transcritico ou supercritico, nem sobre grau de subresfriamento ou superaquecimento nos casos
em que ocorre mudanga de fase. Assim, as condigdes termodinamicas dos estados r; e r3 do
ciclo de refrigeracdo sdo graus de liberdade da modelagem do sistema, cujos valores serdo
otimizados a fim de minimizar dois objetivos, quais sejam, poténcia consumida e condutancia
térmica necessaria [117]. Pode-se interpretar que a localizagdo do ciclo de refrigeragdo no
diagrama T — s (ou P — h) do fluido refrigerante serd otimizada. Partindo-se dos estados r; e
r3, determinam-se os estados r, e r, empregando o modelo politrépico para a compressao e

considerando a expansdo isentalpica, segundo as expressoes,

Pr,Z Pr’l jl E EVr(hrlz,z) dE
0

hy; =hy; +1n P, P, e (4.56)
T2 = Tr(Pr2, hy5) (4.57)

hy, =hps (4.58)

Tra = Tr(Pra hry) (4.59)

Havendo se determinado as condigdes de todos os pontos do ciclo, aplicam-se as

equagoes da Primeira Lei da Termodinamica para obter a vazao méssica de fluido refrigerante,
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m,, a poténcia consumida pelo compressor de refrigeracdo, W,, a poténcia térmica rejeitada

para o sumidouro de calor, Qg;, € a vazado massica de agua do mar, mg;, como segue,

M, = ﬁ (4.60)

W, =t (h., — h;,) (4.61)

Qsi = mp(hy; —hr3) = Qo + W, (4.62)
Qsi

g = (4.63)

Cpsi (Tsi,l - Tsi,Z)

Entao, para cada um dos trocadores de calor, recorre-se a formulagao apresentada na
secdo 4.2.2. Ressalta-se que tal formulagdo ¢ conveniente, ja que os processos de rejei¢do e de
absor¢dao podem experimentar variacdes de calor especifico do fluido refrigerante e atravessar
regides de mudanca de fase, ou seja, capacitancia térmica infinita. Justamente, Domanski e
McLinden [114] valeram-se desta abordagem para simula¢do de ciclos subcriticos. Dessa
forma, para o célculo da condutancia térmica dos trocadores de calor do circuito fechado de

resfriamento, UA,, faz-se uso das seguintes expressoes,

he,, = hra + (hrs —hpp)8 (4.64)

Tepy = Te(hg,, 0 Pra) (4.65)

Teso = Tsoz + (Tso1 — Tso2)8 (4.66)

UAso = Qso f L (4.67)
0 T — Tgyey
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e para o calculo da condutancia térmica do trocador de calor com dgua do mar, tem-se,

hg,,_, = hrs + (hyz —hy3)E (4.68)

Teoop = Tr(hg,_, Pr) (4.69)

Tesi = Tsiq + (Tsiz — Tsi1)E (4.70)

UAgi = Qs le 4.71)
0 Tgpos — Tey

Finalizando a modelagem do trem de compressdao com resfriamento assistido por ciclo
de refrigeracdo, obtém-se as figuras de mérito do sistema, a condutancia térmica global e a

poténcia mecanica consumida totais, da maneira que segue,
UAr = UAgr + UAg, + UAg; (4.72)
Wr = W, + W, (4.73)

Com intuito de propiciar uma melhor avaliagdo de diferentes casos e condigdes,
estabelecendo base de comparagdo comum entre as figuras de mérito, propde-se
adimensionalizar a poténcia consumida total, WT, e a condutancia térmica global total, UAr.
Tome-se como referéncia um processo hipotético de compressao reversivel ligando as pressdes

Pye € Py através da isoterma T =T

gs» N0 qual o calor ¢ diretamente rejeitado para um

sumidouro de capacitancia térmica infinita e de temperatura T; ;. Assim, os denominadores das

figuras de mérito adimensionais — isto €, a poténcia consumida, W,.¢, € a condutancia térmica

global, UA ¢, do processo isotérmico reversivel — sdo dados pelas expressoes,

Wrer = thy|hgs — hge — Tgs(Sgs — Sge) | (4.74)
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mng.s(Sg,s - Sg,e)

Tg,s - Tsi,l

UAjes = — (4.75)

onde sge € Sg¢ $30 a entropia especifica do gas na entrada e saida do trem de compressdo,
respectivamente.

E fundamental apontar que ndo se trata propriamente de uma normalizagdo, de modo
que é possivel, por exemplo, obter Wy < W, para caso a temperatura interestagio seja levada
aum valor menor que Ty . Ainda assim, a adimensionalizagdo € conveniente para que as figuras

de mérito sejam expressas nas mesmas ordens de grandeza para diferentes condigdes.

4.2.4 Procedimento de calculo

Esta se¢do dedica-se a comentar alguns aspectos da rotina empregada na simulagdo,
explanando a respeito das variaveis de entrada e de saida, ordem de resolucao das equagoes ¢
restri¢des adotadas. Como citado anteriormente, o sistema de equagdes que descreve o modelo
foi resolvido no software EES [111], do qual também se obtiveram as propriedades
termodindmicas do gas.

A Figura 4.11 expde um diagrama simplificado que ilustra o procedimento de calculo,
em se tratando do sistema de resfriamento direto. Note-se que, para dadas condigdes do gés na
entrada e na saida do trem de compressdo, numero de estagios, eficiéncia politropica e
temperaturas do sumidouro de calor, ainda restam trés varidveis independentes para a
determinagdo dos resultados, a saber, a temperatura interestagio, Tgin, € as temperaturas da
agua de resfriamento na saida, Tg, ; € T, ». A partir de um caso de referéncia [66], estipula-se
que Tso 1 — Tso2 = 20 K, contudo, ha que se observar duas restri¢oes: (1) o limite superior para
a temperatura da agua de resfriamento, em 328 K, a fim de prevenir a ocorréncia de
incrustagdes, € (2) por se tratar da temperatura da 4gua na saida dos resfriadores de gas, Tso 1
deve ser menor que todas as temperaturas de descarga dos estagios. Por sua vez, o limite
superior da temperatura de descarga dos estagios foi especificado em 473 K, por caracteristicas
construtivas das maquinas [100]. Dessa forma, o sistema de equacdes se encontra determinado

ao adotar-se valores de Tgin € Tgo2, que atendam ao critério Tgo, > Tgiq € Tgop <
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min(Tgine, Tgs). Essas duas varidveis podem ser otimizadas, visando a construgdo de uma

fronteira de Pareto entre poténcia consumida e condutancia global total empregada.

Figura 4.11 — Procedimento de calculo para simulacdo do sistema de resfriamento direto

Dados
gas Eq. (4.34)-(4.38
th, q. (4.34)-(4.38) Eq. (4.39)-(4.40)
p Calcular Calcular
ge .
Tye ,| Arbitrar . Poi2N+1 > Wyin
Py Tgint Eg,i..2N+1 Qgin
Tys gi2N+1 Eq. (4.41), (4.45),
Mp (4.48), (4.50),
N (4.51) ¢ (4.53)
v Callcular
: Fazer Mso.i.N
Dados Arbitrar 328 K UAgin
Tsi1 = 300 K . Tso2 ,tal que > . ; > ~
si, > To > To *| To; = min| Tso2 + 20K, > Qso
Tsiz = 313K 02 2 sii ” Tyo — 5K :
’ Tso2 < min(Tg,intﬁ Tg.z) g2l QSi
Mg
UA,,

O procedimento de calculo para o sistema de resfriamento assistido se encontra na
Figura 4.12, também na forma de um diagrama simplificado. Cabe destacar os pontos que
distinguem os dois procedimentos. No resfriamento assistido, o ciclo de refrigeracdo adiciona
quatro variaveis independentes ao sistema de equagdes, referentes aos estados ry, entre o
trocador de calor de baixa pressdo e o compressor de refrigeragdo, e rs, entre o trocador de calor
de alta pressdo e o dispositivo de expansdo. Tais varidveis também devem obedecer a algumas
restrigdes termodinamicas, expostas na Figura 4.12, e sdo passiveis de otimizacdo para a
construcdo de uma fronteira de Pareto, como no caso anterior. Além disso, permite-se que o
resfriamento assistido cumpra o papel de refrigeracdo, propriamente dita, de modo a reduzir a
temperatura da dgua de resfriamento abaixo da temperatura do sumidouro de calor. Desta
forma, também ¢ possivel atingir menores valores de temperatura entre os estdgios de
compressdo. E importante observar os critérios Tgo, > 273 K, o ponto de fusio da agua a

pressdo atmosférica, € Tgjne > 280 K, uma temperatura de referéncia para formagéo de hidratos

de CO, [118].
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Figura 4.12 — Procedimento de calculo para simulacdo do sistema de resfriamento assistido por ciclo de
refrigeragdo

Dados
gas E
M q. (4.34)-(4.38) Eq. (4.39)-(4.40)
g
Pye Calcular Calcular
' i Py )
Tge > Aer‘ntrar > Tg,l..2N+1 N Wy
P, gint gi.2N+1 -
Tg’S hgian+1 Qgin
8S
Np
N
Eq. (4.41), (4.45)
e (4.48)
A 4
Calcular
Dados Arbitrar Fazer .
Ts1 = 300K Tso,2 , tal que 328K, Mg i N
o > T. ' > 273 K . T. 1= min TSO,Z + 20 K, P UAg,i..N
Tsiz = 313K 50,2 so, o .
TSO.Z < min(Tg'int, Tg.Z) g2i QSO
Eq. (4.60)-(4.63),
A 4 Eq. (4.56)-(4.59)  (4-67)e (4.71)
Arbitrar
Cacular Cacul
P.; > 100 kPa acuiar
DadO ) Pr,i..4 my
. . > P.3 <20P,4 > > .
fluido refrigerante . , Tria W,
Tf,1 < Tso.2 h.: . Q
. T,L. si
Tf,3 > T51,1 rhsi
UAg,
UAg;

O problema da otimizagdo € construido pela minimiza¢do multiobjetivo do par
(UAT,WT), otimizando as variaveis (TSO,Z,Tin) para o sistema de resfriamento direito e
(Tso,Zng,ir Pr,l'Pr,3'Tr,1'Tr,3) para o sistema de resfriamento assistido, respeitando-se as
restri¢des exibidas nas Figuras 4.11 e 4.12, respectivamente. Adotou-se como estratégia para a
otimiza¢cdo multiobjetivo o método da soma ponderada, e a funcdo objetivo foi minimizada

empregando o método Nelder-Mead, por meio de rotina interna do EES [111].
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4.3 RESULTADOS E DISCUSSAO

De modo semelhante ao capitulo anterior, a presente se¢ao de resultados almeja, em
suma, explorar as fronteiras de Pareto das solu¢des de compromisso entre condutincia térmica
global total e poténcia consumida pelo sistema, UAt X Wi, para os casos de resfriamento direto
e assistido. Inclui-se aqui o comportamento termodinamico do trem de compressdo e como este
se relaciona com o sistema de resfriamento. Para melhor compreensdo e discussao dos
resultados, a secao foi dividida entre os resultados do trem de compressao somente, do sistema

de resfriamento direto e do sistema de resfriamento assistido.

4.3.1 Trem de compressao

Primeiramente, atenta-se ao comportamento do trem de compressdao somente, isto €,
compressores de géas de processo e seus resfriadores. A Figura 4.13 mostra a poténcia
consumida e a maior temperatura de descarga em fun¢do da temperatura interestdgio, em
condigdes tipicas de reinjecdo de CO e CHa, a saber Py = 400 kPa, Py = 35 MPae Ty =
Ty s = 313 K, considerando uma eficiéncia politropica de 80%. Como esperado, a poténcia de
compressao ¢ diretamente proporcional a temperatura interestdgio e diminui a medida que
cresce o numero de estdgios, uma vez que o processo se aproxima do isotérmico. Para o metano,
que apresenta comportamento de gds ideal nas regides consideradas, a poténcia ¢ fun¢do
aproximadamente linear da temperatura; enquanto para o CO; sdo observadas variagdes mais
intensas quando o caminho do processo cruza a linha pseudocritica ou a curva de saturagao,
devido as significativas varia¢des de propriedades. Quanto & maxima temperatura de descarga,
nota-se, a direita da figura, dependéncia linear da temperatura interestagio, adequada a

aproximacgdo da Eq. (4.18), €, a esquerda, um trecho plano em que Tgmax € governado pela

temperatura de entrada do gas no trem de compressao, Tge.
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Figura 4.13 — Poténcia consumida adimensional e maxima temperatura de descarga, tomando P, =
400 kPa, Py =35 MPa, Ty =Ty =313 Ken,=0,8
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Visando compreender as variagdes na curva de poténcia do CO», a Figura 4.14 explora
o caminho termodindmico do processo de compressdo no diagrama P — T, para algumas
condigdes selecionadas. Constata-se que os degraus na curva de Wg’T/Wref, de fato, sdo
associados a passagem do processo de resfriamento isobarico pela linha de Widom ou pela
curva de saturagdo. Isto ocorre porque o cruzamento destas curvas implica uma significativa
diminui¢do do volume especifico e, por consequéncia, reducao do trabalho de compressao do
estagio subsequente. Note-se ainda que, com quatro estagios de compresséo e na regido de Tg jn¢
entre 290 e 320 K, a poténcia consumida se comporta de maneira mais linear, em razao de nao
haver novos cruzamentos nas curvas (de saturacdo ou de Widom) ao se variar a temperatura
intermediaria nessa faixa.

A destacada importincia da localizagdo do processo em relagdo ao ponto critico e,
portanto, dos valores absolutos das pressdes intermedidrias, demanda uma avaliacio mais
detalhada da escolha das razdes de compressdo de cada estdgio. A abordagem inicial, de

empregar-se mesma razao de compressao em cada estagio, como descrito pela Eq. (4.34),se
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origina da minimizagao do trabalho consumido em um trem de compressdo de gas ideal, com
todas as temperaturas de suc¢do iguais. Dessa forma, prossegue-se com a otimizagao das razoes
de compressao intermedidrias, a fim de minimizar a poténcia consumida, considerando efeitos
de gés real. A Figura 4.15 expde os resultados dessa otimizagdo para CO2 e CH4 nas mesmas
condi¢des de contorno da Figura 4.13. Percebe-se que, para o metano, os resultados sdo muito
similares aos anteriores, por consequéncia do comportamento de gas ideal nessa regido, em que
a minimizagao do trabalho de compressao se da, de fato, com iguais razdes de compressao nos
estagios. Contudo, para o gas carbonico, a reducao da poténcia consumida, bem como o formato
mais suave das curvas, é perceptivel. Isso ocorre em decorréncia do aproveitamento 6timo das
variagoes de volume especifico — seja por mudancga de fase, seja por passagem pela isocorica
critica — ao longo de toda a faixa de temperatura de saida dos resfriadores de gés. Dito de outro
modo, com razdes de compressdo constantes, a temperatura € o unico grau de liberdade capaz
de comandar a passagem pela linha pseudocritica; porém, quando se permite também a variacao
das pressoes, sdo novos graus de liberdade que possibilitam o acesso a estados termodinamicos

de menor volume especifico.

Figura 4.14 — Caminho termodinamico do CO: no diagrama P — T, considerando trés, quatro e cinco
estagios de compressao
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Figura 4.15 — Poténcia consumida adimensional otimizada em relagdo as pressdes intermediarias,
tomando Py =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tye =Tgs=313Ken,=0,8
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A Figura 4.16 mostra a localizagdo no diagrama P — T dos caminhos termodinadmicos
otimizados da compressao, em que se conferem as diferentes razdes de compressdes resultantes
da minimizacdo do trabalho especifico. Um interessante fato observado nos diagramas ¢ o
estado termodinamico na sucgdo do ultimo estagio sempre coincidir, aproximadamente, com a
curva de Widom ou com a linha de liquido saturado, devido a existéncia de minimos locais do
fator de compressibilidade nessas regides. Pode-se verificar a necessidade da procura por
minimos valores de Z por meio de uma abordagem matematica, recorrendo-se a Eq. (4.19) e
aplicando-a a um trem de varios estidgios. Nota-se que os fatores de compressibilidade
ponderam as razdes de compressdo num somatdrio de trabalho especifico, de modo que sao
fundamentais ao resultado de otimizagdo, isto ¢, deseja-se a menor combinagdo possivel de
fatores de compressibilidade.

A partir desta constatagdo, propde-se uma simplificagdo do procedimento de
determinagdo das 6timas razdes de compressdo, da seguinte forma: a pressao de sucgdo do

Gltimo esta deve coincidir com a linha de Widom, para Tgjn¢ = Teri¢, Ou com a linha de liquido,

T

gint < Tcrit, € as demais devem ser distribuidas igualmente. A Figura 4.17 demonstra, para

algumas condicdes, a boa aderéncia entre a otimizacao de fato e a simplificagdo proposta. Os
maiores desvios sdo observados para temperatura interestagio supercritica com dois estagios de
compressao, isto porque nessa condi¢do, a distribuicao de razdes de compressao nos moldes de
gas ideal € mais proxima da 6tima. Entretanto, destaca-se que esta ndo ¢ uma regido de interesse

para as andlises propostas. Dessa forma, para diminuicdo do custo computacional e sem
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prejuizo relevante aos resultados, adotou-se, nos calculos posteriores, o referido procedimento

simplificado para distribui¢do de razdo de compressao.

Figura 4.16 — Caminho termodinamico otimizado do CO; no diagrama P — T, considerando trés,
quatro e cinco estagios de compressao
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Figura 4.17 — Comparag@o dos resultados de poténcia adimensional obtidos pelo método proposto e
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Agora, voltando a aten¢do ao resfriamento do trem de compressao, a Figura 4.18 mostra
a condutancia térmica total adimensional dos resfriadores de gas em funcao da temperatura da
agua de resfriamento e da poténcia consumida — que, por sua vez, se relaciona diretamente com
a temperatura interestdgio. As primeiras conclusdes sdo, em certa medida, triviais: (1) a
diminui¢ao da poténcia consumida (isto €, das temperaturas de suc¢ao) demanda aumento da
condutancia térmica e do nimero de estagios e (2) a temperatura da agua resfriamento, ou
melhor, a diferenga de temperatura entre as correntes € inversamente proporcional ao UAg .
Porém, o aspecto mais relevante da Figura 4.18 diz respeito a redugdo, aparentemente
contraintuitiva, da condutancia total com o aumento do nimero de estagios, para mesmos Wg,T.

Numa andlise preliminar, supde-se que um maior numero de estdgios requer maior nimero de

trocadores de calor e, logo, maior UAgr. Contudo, o fato € que, para dada poténcia de

compressdo, o aumento do numero de estagios permite empregar maior temperatura
interestagio, implicando aumento na diferenga de temperatura entre as correntes térmicas,
enquanto a carga térmica total dos resfriadores permanece constante’.

Objetivando oferecer uma visdo mais direta da relacdo entre as duas principais variaveis
de interesse, a Figura 4.19 exibe solu¢des de compromisso entre a poténcia consumida na
compressdo e o inventario de resfriadores de gés necessario, isto ¢, sua condutincia térmica
total. Fica clara a existéncia da solucdo de compromisso entre tais variaveis e, também, de
assintotas de poténcia consumida para condutancia tendendo ao infinito. Novamente, pode-se
observar que com maior nimero de estagios sdo obtidas menores poténcias de compressao para
dada condutancia total de resfriadores empregada, e vice-versa, pelo motivo ja detalhado no
paragrafo anterior. Temperaturas de resfriamento mais baixas, como esperado, permitem que
sejam atingidas menores poténcias na compressdo, contudo, demandam, mandatoriamente,

emprego de refrigeragao.

5 A relacdo entre a carga térmica dos resfriadores e poténcia consumida na compressdo ¢ uma decorréncia direta
da Primeira Lei da Termodinamica aplicada ao trem de compressao, enquanto volume de controle. Para fixadas
condig¢des termodinamicas na entrada e na saida do trem, a varia¢ao de entalpia do gas é constante, de modo que
a diferenga entre a poténcia consumida pelos compressores e carga térmica dos resfriadores é constante
(matematicamente, Q — W = —AH = cte).
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Figura 4.18 — Condutancia térmica global total adimensional dos resfriadores de gas, em fungdo das

temperatura de resfriamento da poténcia consumida, para CO, com dados P, = 400 kPa, Py = 35
MPa, Tge=Tgs=313 Ken,=0,8
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Figura 4.19 — Solu¢des de compromisso entre poténcia consumida e condutancia dos resfriadores de

gas, para CO; com dados Pge 400 kPa, Pgs =35MPa, Ty =Ty =313 Ken,=0,8
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4.3.2 Sistema de resfriamento direto

Esta se¢do apresenta os resultados referentes ao resfriamento direto do trem de
compressao, ilustrado na Figura 4.2. A partir dos resultados da se¢do anterior, acopla-se ao
modelo o trocador de calor principal, a fim de investigar sua interacdo com o resfriamento do
trem de compressao e seu impacto no dimensionamento do sistema.

Como anteriormente observado na Figura 4.18, menor temperatura de resfriamento
resulta em menor condutancia térmica total requerida aos resfriadores de gas. Em contrapartida,
em se tratando do sistema de resfriamento completo, pode se verificar que a condutancia total
do trocador de calor principal cresce a medida que cai a temperatura da agua de resfriamento,
isto €, reduz-se diferenca de temperatura com a corrente de 4gua do mar. Logo, existe um valor
otimo de Tg,, que minimiza a condutancia total do sistema, UAt, dada pela Eq. (4.54). Cabe
apontar que para resfriamento direto a minima temperatura Tg,, possivel ¢ limitada a
temperatura do sumidouro de calor, Tg; ;.

Dessa forma, a Figura 4.20 expde o efeito da temperatura de resfriamento sobre
condutancia térmica total adimensional, para diferentes nimeros de estadgios de compressao,
considerando, a esquerda, fixadas Ty, = 313 K ¢, a direita, Ty, varidvel com objetivo de
obter mesma poténcia nos diversos casos. Primeiramente, confirma-se graficamente a
existéncia dos pontos de minimo supracitados. Destaca-se o comportamento distinto para os
dois cendrios avaliados. Fixando-se a temperatura de saida do CO> dos resfriadores, tem-se que
um maior numero de estdgios demanda maior condutancia térmica total e desloca o ponto 6timo
para menores T, . Entretanto, esta abordagem oculta a influéncia do nimero de estagio sobre
a poténcia consumida e a temperatura de descarga dos compressores: Assim, faz-se uma
comparagao mais honesta ao fixar a poténcia consumida e variar a temperatura intermedidaria,
de modo que, para maior nimero de estagios se permite maior Ty, Este caso resulta em
menores UAt a medida que aumenta o nimero de estdgios, em razdo da maior diferenca de
temperatura entre a corrente de gas e de agua de resfriamento, mantendo-se a carga térmica
total constante. Adicionalmente, a elevacdo de N desloca o 6timo para a direita, isto &, a
diferenca de temperatura entre o circuito fechado de resfriamento e d4gua do mar adquire maior

peso nasolucdo de compromisso entre UAg T € UAg, — em sentido oposto do caso com Tgin;

constante.
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Figura 4.20 — Condutancia térmica total adimensional em func¢ao da temperatura de resfriamento, para
sistema de resfriamento direto do trem de compressao de CO», com dados Py =400 kPa, Py = 35
MPa, Tge=Tgs=313 Ken,=0,8
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De posse das minimas condutancias térmicas totais para cada poténcia, sao construidas
fronteiras de Pareto entre essas duas variaveis, como mostrado pela Figura 4.21, em que fica
evidente a existéncia de uma solugdo de compromisso. O ponto de projeto dos sistemas atuais
encontra-se assinalado sobre a curva de cinco estagios. A medida que se acrescentam estagios

de compressdao, ha ganho tanto em Wg quanto em UAr, que pode ser observado pelo

deslocamento das fronteiras em dire¢do a origem. Entretanto, a vantagem relativa ao adicionar
um novo estagio — ou, tornar o sistema mais complexo — possui propor¢do inversa ao presente
numero de estagios, de modo que se torna cada vez menos efetiva a elevacao da complexidade
do sistema. A respeito da temperatura de resfriamento, observa-se o mesmo comportamento ja
comentado na Figura 4.21, em que maiores temperaturas interestdgio implicam aumento do

Tso2 Otimo e vice-versa.

Figura 4.21 — Valores otimizados de UAT/UA ¢ a temperatura T, correspondente, em funcdo da
poténcia de compressdo, para sistema de resfriamento direto do trem de compressao de CO,, com
dados P, =400 kPa, Py =35 MPa, Tye = Tgs =313 Ken,=0,8
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Prosseguindo, sdo efetuadas andlises paramétricas em relagao a efici€ncia politropica, a
razao de compressao total e a pressdao de entrada no primeiro estagio. A Figura 4.22 expde o
efeito da variagdo de m, sobre o desempenho do sistema, onde se confirma que menores
eficiéncias politropicas causam prejuizo na poténcia consumida e, também, na condutincia
térmica necessaria, uma vez que a carga térmica também ¢é acrescida. Essa consequéncia ¢ mais
acentuada para trens com menor numero de estdgios, os quais estdo sujeitos a maiores razdes
de compressao por estagio e, portanto, mais sensiveis aos efeitos deletérios das ineficiéncias na

compressao.

Figura 4.22 — Valores otimizados de UAT/UAt, em fungdo da poténcia de compressdo, para sistema
de resfriamento direto do trem de compressao de CO,, para Pge =400 kPa, Pgs =35 MPa e Tge = Ty =
313K
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Na Figura 4.23 se observa a influéncia da pressdo de entrada e da razdo de compressao
sobre as fronteiras de Pareto. Em geral, maiores razdes de compressao resultam em fronteiras
mais distantes da origem, exercendo maior impacto sobre a poténcia do que sobre a condutancia
térmica. Isso ocorre porque a razdo de compressao afeta de maneira crescente a carga térmica
dos resfriadores de gas, a propor¢do que eleva a temperatura de descarga dos compressores,
portanto, tem-se que UA ~ Q/ATyy ~ cte. Note-se que essa proposi¢io nio é verificada com a
eficiéncia politropica, cuja sensibilidade sobre a carga térmica e sobre a temperatura de
descarga apresenta escalas diferentes. Além disso, chamam atencdo alguns cruzamentos entre
as curvas da Figura 4.23, contudo se devem apenas a diferengas entre os denominadores dos

adimensionais, UA¢f € W,ef, que variam em fun¢do da pressdo de entrada e de saida. Assim, a
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poténcia consumida e a condutancia térmica total dimensionais sdo sempre maiores quanto

maior a razao de compressao.

Figura 4.23 — Valores otimizados de UAT/UA, em fungdo da poténcia de compressdo, para sistema
de resfriamento direto do trem de compressdao de CO,, com dados N=15, Tge =Tgs=313 Ken,=0,8
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4.3.3 Sistema de resfriamento assistido

Inicia-se esta se¢ao com uma discussdo a respeito do sistema de refrigeragdo somente,
tratando sobretudo da relagdo entre o desempenho do ciclo, o inventario de trocadores calor e
o fluido refrigerante em condicdes otimizadas. De certa forma, trata-se de uma abordagem
semelhante a do Cap. 3, porém incluindo detalhamento das irreversibilidades do ciclo padrao
de refrigeracdo por compressdo mecanica, em vez de arbitrar uma eficiéncia interna do ciclo.
Tais ineficiéncias sdo dependentes do fluido refrigerante e dos estados termodinamicos ao longo
do ciclo de refrigeragdo, as quais podem ser otimizadas para melhor se ajustar as condi¢des das

fontes quente e fria, como comentado na se¢do de modelagem. Portanto, o objetivo desta anélise
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do sistema de refrigera¢do em separado ¢ determinar o fluido refrigerante a ser empregado na
modelagem do resfriamento assistido do trem de compressao.

A literatura aponta numerosos aspectos relevantes e caracteristicas desejadas para a
selecdo de fluidos refrigerantes, além da adequagdo das propriedades termodinamicas a
aplicagdo (temperatura critica, pressao de vapor, ponto de fusdo), que resultam em maior ou
menor eficiéncia do ciclo de refrigeragdo [119, 120]. Dentre os requisitos, pode-se ressaltar:
estabilidade quimica, baixa toxicidade, baixa flamabilidade, baixos GWP e ODP,
compatibilidade com lubrificantes, facil detec¢do de vazamentos e baixo custo [121]. Sdo
diversos os trabalhos dedicados a este tema, contemplando comparacdo de desempenho de
diferentes fluidos [122], propriedades termodindmicas determinantes para a selecdo [123],
avaliacdo da solugdo de compromisso entre eficiéncia e capacidade volumétrica [124], busca
por novas substancias [125], estado da arte e tendéncias de mercado da substitui¢ao de fluidos
nocivos ao meio-ambiente [126]. No entanto, nestes trabalhos pouca atencdo ¢ dada a
condutancia térmica total necessaria aos trocadores de calor enquanto figura de mérito do
tamanho do sistema, posto que adotem para este fim a capacidade volumétrica.

Assim, prossegue-se com uma andlise comparativa de alguns refrigerantes pré-
selecionados por critérios ambientais, de mercado e de regulamentacdo, com base em [126,
128], listados no Quadro 4.1. A comparagdo consiste na construgdo de fronteiras de Pareto entre
W/QeUAg/ UArt o nos moldes do Cap. 3, desta vez para o ciclo de refrigeragdo por compressio
mecanica otimizado descrito na se¢do 4.2.4 e com condigdes fixadas para a fonte e para o
sumidouro de calor. A Figura 4.24 expde esses resultados para cada fluido, confrontados com
o limite tedrico de Carnot e com o refrigerante de melhor desempenho encontrado, a amonia
(R-717). Note-se que pode haver cruzamentos entre as fronteiras, o que significa que um fluido
com melhor desempenho relativo na regido UA elevado pode ser menos vantajoso na regido de
UA restrito. Essa observagao ¢ clara para o par R-41 e R-125, por exemplo. Para a aplicagao de
resfriamento assistido ¢ mais relevante, a priori, o desempenho da regido de condutancia
térmica restrita, haja vista a redug¢do do inventario de trocadores de calor ser justamente o

objetivo dessa configuracgao.
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Quadro 4.1 — Lista de fluidos refrigerantes considerados

Categoria Designagdo ASHRAE Nomenclatura [UPAC
Eter R-E170 Dimetil éter
Fluoroidocarboneto R-1311 Trifluoriodometano
R-600a Isobutano
Hidrocarboneto (" R-170 Etano

R-290 Propano

R-1270 Propileno
Hidroclorofluorcarboneto (HCFC) R-22 Clorodifluorometano
R-125 Pentafluoretano
R-134a 1,1,1,2-Tetrafluoroetano
R-152a 1,1-Difluoretano
Hidrofluorcarboneto (HFC) R-161 Fluoroetano
R-32 Difluorometano
R-41 Fluorometano
R-410A @ N/A
R-1225ye(Z) 1,2,3.3,3-Pentafluoropropeno
Hidrofluorolefinas (HFO) R-1234yf 2,3,3,3-Tetrafluoropropeno
R-1234ze(E) 1,3,3,3-Tetrafluoropropeno
R-1243zf 3,3,3-Trifluoropropeno
Tnorganico R-717 o Amonia

R-744 Dioxido de carbono

Notas:
1. Arigor, R-600a, R-170 e R-290 sdo hidrocarbonetos parafinicos (alcanos) e
R-1270 ¢ um hidrocarboneto olefinico (alceno).
2. Trata-se de uma mistura de dois HFCs, R-32 e R-125, 50/50 em massa.

Além disso, infere-se a tendéncia de substdncias com maiores temperaturas criticas
resultarem em melhor desempenho, uma observacdo recorrente na literatura de selecao de
fluidos refrigerantes [ 123]. Dessa maneira, os fluidos refrigerantes foram organizados com base
nesta propriedade, como exposto na Figura 4.25, onde a visualizagdo dos resultados atesta
claramente essa observacdo. Isso se deve as maiores irreversibilidades existentes no ciclo
transcritico (ou proximo), em razdo das maiores variacdes de temperatura nos trocadores de
calor e de entropia nos processos de compressao e expansao, aumentando a divergéncia em
relacdo ao ciclo de Carnot. Ainda, ¢ importante destacar que a restricdo de UA acentua essas
irreversibilidades, bem como a diferenga de desempenho entre os fluidos.

Embora a amonia tenha se mostrado termodinamicamente mais vantajosa para esta
aplicacdo, como recorrente na area de refrigeragao [129], optou-se por desconsidera-la nesta

aplica¢do devido a sua toxicidade. Face ao exposto, selecionou-se dimetil éter (R-E170 ou
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DME) como fluido refrigerante empregado na modelagem do sistema de resfriamento assistido,
uma vez que exibiu comportamento mais proximo do R-717. Ainda que o dimetil éter seja
altamente inflamavel, esta ndo ¢ uma preocupagdo imperativa para aplicagdo em FPSOs, que
originalmente j& processam hidrocarbonetos sob as devidas medidas de seguranga operacional.
Cabe citar demais alternativas de refrigerantes descartados, apesar do desempenho satisfatorio,
como o R-13I1, que apresenta problema de estabilidade quimica [126], e os HFCs R-152a ¢ R-

161, para os quais a Emenda de Kigali do Protocolo de Montreal prevé restrigdes [130].

Figura 4.24 — Fronteiras de Pareto entre condutincia térmica total e poténcia consumida adimensionais

para alguns fluidos refrigerantes selecionados, para Tsi,1 = 300 K, Tsi2 =313 K, Tso,1 =300 K, Tso2 =

328Ken,=0,8
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Figura 4.25 — Desempenho comparativo dos fluidos refrigerantes em fung¢do da temperatura critica,
para Tg1 =300 K, TSIz =313 K, Tsoq1 =300 K, TsoZ =328 Kenp 0,8
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Definido o dimetil éter como fluido refrigerante, segue a simulagdo do sistema de
resfriamento assistido, que consiste em acoplar a modelagem do trem de compressao a do ciclo
de refrigeracdo. Destaca-se que ndo se trata de somente combinar os resultados do sistema de
resfriamento direto com os do ciclo de refrigeragdo em separado, mas sim efetuar otimizagoes
do sistema em conjunto, com seis variaveis independentes, como detalhado na secao 4.2.4.

A Figura 4.26 exibe as fronteiras de Pareto entre poténcia mecanica consumida total e
condutancia térmica global total do sistema de resfriamento assistido com DME em comparagao
ao sistema de resfriamento direto, anteriormente exposto na Figura 4.21, com o ponto de projeto
atual indicado. A primeira conclusdo ¢ que ha, de fato, uma possivel vantagem ao empregar o
sistema de resfriamento assistido, porém, com efeito favoravel apenas sobre a condutancia
térmica, em detrimento significativo da poténcia total consumida. Quando o objetivo ¢ alcangar
menor consumo de poténcia, o resfriamento assistido ndo consegue superar o resfriamento
direto. Isso se deve ao fato de que a redugdo da temperatura interestagio do CO; tem maior
impacto negativo sobre o ciclo de refrigeragdo do que impacto positivo sobre o trem de
compressdo. O mérito do resfriamento assistido €, portanto, estender a possibilidades de projeto
no sentido de priorizar a redu¢do da condutincia térmica total, isto ¢, do inventario de trocadores

de calor.
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Figura 4.26 — Fronteiras de Pareto entre UAT/UAer € W1/Wier, para resfriamento direto e assistido do
trem de compressdo de CO», com dados P, =400 kPa, Pys =35 MPa, Tye = Tgs =313 Ken,=0,8
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A essa altura, pode ser respondida outra questdo proposta no inicio deste capitulo: ¢
vantajoso empregar o ciclo de refrigeracdo para reduzir a temperatura do CO2 abaixo da
temperatura ambiente? Nesse sentido, a Figura 4.27 mostra as temperaturas interestagio do trem
de compressdo e as temperaturas de resfriamento, resultados da otimizacao multiobjetivo de
UA e W. Constata-se que ndo existem 6timos que demandem temperatura do gas comprimido
abaixo da temperatura ambiente. Tal condigdo € requerida somente para agua de resfriamento

e nas situagdes em que o UA ¢ prioridade, consequentemente, de Wt elevado.

Figura 4.27 — Temperatura de resfriamento, T 2,6 temperatura interestagio, Ty in, cOrrespondentes as
fronteiras de Pareto do sistema de resfriamento direto (& esquerda) e assistido (a direita) do trem de

compressao de CO», com dados Pg. =400 kPa, Pys =35 MPa, Tye = Tes =313 Ken,=0,8
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Finalizando o capitulo, a Figura 4.28 exibe os estados termodindmicos do processo de
compressao ¢ do ciclo de refrigeracio em um diagrama P-T, para algumas condigdes
selecionadas. A esquerda, tem-se um caso que prioriza a condutancia térmica em detrimento da
poténcia consumida e, a direita, observa-se o contrario. Note-se que, para a reducdo do UA, se
busca elevar as diferencas de temperatura em cada trocador, o que significa, menores
temperaturas da dgua de resfriamento e pressao de evaporagdo do DME e maiores temperaturas
interestagio do CO; e pressdo de condensagdo do DME; visualmente representada pelo
“alargamento” do ciclo de refrigeragdo no diagrama. No caso de UA preterido, a direita, o ciclo
de refrigeracao opera com menor razao de compressao, praticamente apenas circulando o fluido

refrigerante, em consonancia com resultado do Cap. 2 € com o trabalho de da Rosa et al. [131].

Figura 4.28 — Diagramas P — T do trem de compressao de CO,, com cinco estagios, e do ciclo de
refrigerag@o otimizados, com dados Py =400 kPa, Pgs =35 MPa, , Tge = T,s =313 Kenp, =0,8
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5 MODELO TERMOHIDRAULICO E ANALISE ECONOMICA

Neste capitulo, da-se enfoque a uma modelagem mais detalhada do sistema descrito no
capitulo anterior, quantificando efeitos de transferéncia de calor e perda de carga nos
resfriadores de gas e no trocador de calor principal, em algumas condi¢des de projeto
delimitadas. Dessa forma, possibilita-se dimensionar as areas, volumes € massas — variaveis
cruciais na construcao de FPSOs, com grande impacto nos custos da instalacao — dos trocadores
de calor, bem como incluir a penaliza¢do das perdas de carga sobre consumo energético do
sistema.

Assim, prossegue-se com uma avaliacdo econdmica que visa confrontar o retorno
financeiro do sistema de resfriamento direto, estado da arte atual, e de resfriamento assistido,
proposto por este trabalho. Até o presente momento, o desempenho dos sistemas tratados foi
apresentado na forma de fronteiras de Pareto, ilustrando as solugdes de compromisso entre
poténcia consumida e condutincia térmica total (analogamente, eficiéncia energética e
dimensdo), sem definir o ponto de projeto. Contudo, a inclusdo de varidveis economicas permite
ponderar a importancia de cada um dos objetivos, a fim de determinar um ponto de projeto

otimo, o qual minimiza o custo total do sistema.

5.1 MODELAGEM

O refinamento desta modelagem em relagdo a do capitulo anterior consiste,
basicamente, na inclusdo de correlagdes para o calculo dos coeficientes de transferéncia de
calor, U, e fatores de atrito, f, acopladas as equacdes de conservagdo de energia e de quantidade
de movimento nos trocadores de calor. A modelagem dos compressores ¢ idéntica a
antecedente, contudo as pressdes de succdo devem se alterar, uma vez que estdo sendo
consideradas perdas de carga nos trocadores.

Todos os trocadores de calor foram tratados como duplo-tubo em contracorrente,
operando em regime estaciondrio, perfeitamente isolados na superficie externa. Apesar de nao
ser a geometria condizente com as instalagdes dos FPSOs atuais, que empregam trocadores
casco-tubo para o resfriamento de gas e trocadores de placas para o sumidouro de calor,

constitui uma simplificagdo suficientemente adequada para os fins deste trabalho, que propde
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uma analise comparativa. Genericamente, a Figura 5.1 ilustra o modelo de um duplo-tubo, com
detalhe para o circuito térmico equivalente e respectivas temperaturas e resisténcias térmicas
lineares, onde o subscrito e se refere a corrente externa (na regido anular), i, a corrente interna
e w, a parede do tubo. Tal esquema ¢ o ponto de partida da modelagem que se aplica a todos os
trocadores de calor do sistema, sejam os resfriadores de gas, o trocador de calor principal € o

evaporador e o condensador do ciclo de refrigeracao.

Figura 5.1 — Modelo de um trocador de calor duplo-tubo genérico
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A Primeira Lei da Termodinadmica aplicada a cada uma das correntes [132],
conjuntamente ao modelo para troca térmica no circuito equivalente [16], permite escrever a
equacao que segue,

dQ . dh; . dh, _ Ti(Z) B Te(Z)
dz

1= — 5.1
idz -~ Meaz Riq(2) 1)



onde, Rgq € a resisténcia térmica linear equivalente, dada pelas seguintes expressdes,
Req(z) = Re(2) + Ry, + Ri(2)

_ In(D/Dy)

' mD;U;(z)

1
¢ nDU.(2)
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(5.2)

(5.3)

(5.4)

(5.5)

sendo, k., a condutividade térmica da parede, considerada constante, U; e U, os coeficientes de

transferéncia de calor por convecg¢do do lado tubular e anular, respectivamente. Perceba-se que,

no caso mais geral, ndo ¢ possivel integrar diretamente a Eq. (5.1), pois os coeficientes U podem

ser variaveis ao longo do trocador, o calor especifico isobarico, cp = (dh/dT)p, é fungdo da

temperatura e, ainda, a entalpia especifica pode ter dependéncia significativa da pressao.

Adicionando a equagdo de conservagao da quantidade de movimento [132], sdo obtidas

expressoes para o calculo da pressao ao longo dos escoamentos, da forma que segue,

dPi _ 4Tw,i(Z) n G2 dVi

E_ Di i dZ

4m;

G = —o
' mD?

dP.  4ty,(2) G2 dv,
dz  (D.—D) € dz

(5.6)

(5.7)

(5.8)
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Ath,

Ge = Dz - D7)

(5.9)

em que, G sdo os fluxos de massa, constantes, e T, a tensdo de cisalhamento nas paredes. O
primeiro termo do lado direito das Eq. (5.6) e (5.7) se refere ao atrito viscoso e¢ o segundo, a
aceleracao advectiva do fluido.

Dessa forma, o sistema de equacdes do trocador genérico encontra-se determinado,
reduzido a quatro equagdes diferenciais, Eq. (5.1), (5.6) € (5.7), e quatro incégnitas, Tj, P;, T, Pe.
Lembrando que as propriedades sdo escritas na forma v = v(P,T) e h = h(P, T). Contudo,
notadamente, ainda faltam expressoes para os coeficientes de transferéncia de calor e fator de
atrito, que serdo tratadas particularmente para cada trocador.

A finalizacdo da formula¢ao dos modelos dos trocadores de calor foi dividida em trés
secdes, pois, segundo o estado termodinamico dos fluidos em cada caso, sdo exigidas diferentes
abordagens numéricas. O mais simples ¢ o trocador de calor principal do sistema de
resfriamento direto, onde ambas as correntes sao liquidas incompressiveis com propriedades
constantes. Em seguida, sdo descritos o evaporador ¢ do condensador do ciclo de refrigeragao,
em que ocorre mudanga de fase convectiva. Por fim, tem-se o caso mais complexo, dos
resfriadores de gas, que envolvem COz supercritico e demandam a discretiza¢do do trocador de
calor. A geometria duplo-tubo foi escolhida, justamente, a fim de viabilizar a discretizagao dos
trocadores de calor de CO; e foi estendida ao demais para assegurar uma mesma base

comparativa.
5.1.1 Trocador de calor principal

Para correntes de liquido incompressivel com propriedades constantes, toma-se dh =
cpdT e Rgq = cte, e a integral da Eq. (5.1) permite encontrar as expressdes conhecidas da

literatura de trocadores de calor, como segue

. . L
micp ;i (Tip — Tio) = MeCpe(Ter — Teo) = R ATym (5.10)
eq
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(Tip — Ter) — (Tio — Teo)
- In (Ti,L — Te,L) (5.11)
Ti,O - Te,O

em que, a fim de simplificar a notagdo, se escreve Tj(z = L) = Ty, Ti(z = 0) = T, e assim
sucessivamente.

Os coeficientes de transferéncia de calor foram obtidos por meio da correlagdo de
Gnielisnki [133], amplamente recomendada para este tipo de escoamento, tanto no tubo interno,

quanto no espacgo anular [134], como segue,

UD; %(Rei — 1000)Pr;

i i 2/3
1+ 12,7\%(1%i - 1)
T .
f; = 8—= = [0,79In(Re;) — 1,64] 2 (5.13)
iVvi
f
\ Uo(D, — D) 3 (Ree —1000)Pre
€ ke fe 2/3 ( )
1+12,7 |§(Pr.” —1)
T
f,=8 G;”'e =[0,79 In(Re,) — 1,64] 2 (5.15)
ev'e

onde Nu ¢ o nimero de Nusselt, f, o fator de atrito de Darcy, k, a condutividade térmica, Pr, o
nimero de Prandtl e Re, o numero de Reynolds. Por sua vez, calculado pelas seguintes

expressoes,

G;D;
Hi

Re, = (5.16)
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Ge(D. — D
Re, _ &= —D) fl ) (5.17)
i

nas quais [ € a viscosidade dinamica do fluido.
Para o calculo da perda de carga, retornando as Eq. (5.6) e (5.7), sabe-se que o fator de

atrito é constante e que ndo ha variagdo do volume especifico do fluido, de modo que,

i
1

Pep = Per = — 55— o — 5 G2V, (5.19)
e

Em se conhecendo a variagdo de pressao nas correntes, calcula-se a poténcia mecanica

consumida pelas bombas destinadas a esse servigo, Wy, como segue,

) a:vi(P.r — P

Wy = v ;}Z o) (5.20)
. v, (P, — P
Wb,e - _ meve( e,L e,L) (5'21)

Nb

onde 1, = 0,8 ¢ a eficiéncia isentrdpica das bombas.

Por fim, cabe apontar que: (1) todas as propriedades termofisicas requeridas por este
modelo foram avaliadas na temperatura média da corrente, (T, + Ty)/2 e (2) os valores de
pressdo, propriamente, ndo sao relevantes para este caso (liquido incompressivel), somente sua

variacao total, P, — P,.

5.1.2 Evaporador

Determinou-se que a corrente de fluido refrigerante seja interna ao tubo e a corrente

externa seja de agua de resfriamento. Desta forma, para o escoamento anular sdo empregadas
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as mesmas correlacdes que as da se¢do anterior, com as devidas propriedades e demais
parametros. Tomando a corrente de refrigerante, ¢ necessario dividir o evaporador em duas
se¢oes, uma onde ocorre a evaporagdo e outra de superaquecimento, devido a diferentes
condi¢des termodinamicas e mecanismos de transferéncia de calor. Assim, a integral da Eq.
(5.1) deve ser efetuada em cada trecho do evaporador, observando, segundo a Figura 5.1, que
o fluido refrigerante entre em z = L e sai em z = 0.

Para a por¢do superaquecida, localizada em 0 <z < Lg,, obtém-se as seguintes

expressoes,
. . _ Lsh
mi(hi.Lsh - hi,O) = MeCpe (Te,LS}1 - Te,O) =57 ATLM,sh (5.22)
eq,sh
hi,LS}1 = hv(Tevap) (5.23)
AT B (Tirg, = Tergy) = (Tio = Teo)
LM,sh N (Ti,Lsh — Te,Lsh) (5.24)
Ti,O - Te,O
onde, Teyap = Tjy, € a temperatura de evaporagdo, hy € a entalpia especifica do vapor saturado

e o subscrito sh refere-se a superaquecido.

Para o calculo dos coeficientes de transferéncia de calor do vapor superaquecido foi
utilizada a correlagdo de Gnielinski [133], avaliada na temperatura e pressdo média, assim como
na secdo 5.1.1. Do mesmo modo, a perda de carga neste trecho foi calculada conforme a Eq.
(5.19). Note-se que os efeitos de aceleragdo do vapor no processo sdo pouco significativos e
foram desconsiderados.

Tomando o trecho em que ocorre a evaporagao, propriamente, a integracao da Eq. (5.1)

leva a seguinte formulagao,

L
my(hip —hip, ) = Mecpe(Ter — Tery,) = 5—— AT evap (5.25)
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AT _ Te,LS}1 - Te,L
LM,evap Te Ly — Tevap (5.26)
In (— . )
Te,L - Tevap

Para o calculo da troca de calor por evaporagdo convectiva, adotou-se a correlagido de
Gungor ¢ Winterton [135], recomendada pela ASHRAE [136]. O coeficiente de transferéncia

de calor local dessa correlacao € obtido por meio do seguinte equacionamento,

0.56 X 1075 rv,) 041
U(x) = E|1 + 3000 Bo®26 + 1,12 (1 = X) (V—) lUf (5.27)
U,D;
% = 0,023 Re%®pPrd* (5.28)
Gi(1 — x)D;
Re, = & (5.29)
He
qll
Bo=—— (5.30)
Gi(hy —hy)
E = min(1, Fry” ' 72™™) (5.31)
(Giv,)?
Fr, = (5.32)
‘ gD;

onde x € a fragdo de vapor (titulo), Fr, é o nimero de Froude, q” ¢é o fluxo de calor local e os
subscritos € e v se referem a liquido e vapor saturados, respectivamente. Destaca-se que a partir
da Eq. (5.27) se calcula o valor local do coeficiente, que foi integrado numericamente do titulo
em z = Lg, até o titulo em z = L, considerando um fluxo de calor @'’ médio constante, escrito

da seguinte forma,

L my; (hyy, —hyy )
T[DiLevap

(5.33)
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Note-se que Leyap € a principio desconhecido, sendo justamente o resultado da

modelagem do evaporador, de modo que fica estabelecido um sistema de equacdes nao-lineares,

a ser resolvido numericamente. Determinando adequadamente os valores iniciais, o EES ¢

capaz de resolver o sistema de equagdes sem dificuldade [111].

A perda de carga no escoamento bifasico foi obtida pela correlagdo de Miiller-

Steinhagen e Heck [137], de base totalmente empirica, também recomendada pela ASHRAE

[136]. Tal formulagdo combina parcelas de atrito devido ao escoamento da fase liquida, T, ¢, €

da fase vapor, T, y, por meio da equagdo que segue,

Tw = [Twe + 2(Twy — Tw,e)x](1 = x)V/3 + 1,3

(5.34)

em que, por sua vez, as parcelas sao calculadas relativas ao fluxo méssico total, considerando

escoamentos monofasicos, da seguinte maneira,

_ f,Giv,
TW,‘[ - 8
64/Re,, Re, < 1187
“710,3164/Re,**, Re, > 1187
G;D,
Re, = ivi
He
f,GZv,
Twy = 3
o _ [64/Rey, Re, < 1187
Y7 10,3164/Re,"*, Re, > 1187

(5.35)

(5.36)

(5.37)

(5.38)

(5.39)

(5.40)
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Deve-se destacar um aspecto sobre a modelagem do evaporador. Uma vez que estd
sendo considerada a variacdo de pressdo, espera-se que o processo de evaporagdo nao seja
isotérmico, pois na regido de saturacao T = T(P). Entretanto, essa variacao foi desprezada com
base numa analise de escala simplificada, que faz uso da relagao de Clausius-Clapeyron [22] e

da analogia de Colburn [138] na por¢ao liquida, respectivamente,

(d_P) _ _hv=he (5.41)
dT sat T(Vv - V{’) .

fo_ UcPry” (5.42)
8 GCp‘g

As Eq. (5.41) e (5.42) combinadas as equagdes de conservagdo permitem se obter a

seguinte expressao,

AMevap (V)" /3 (2-1) (5.43)

Tevap CP,{’(Te - Ti) ¢ Ve

Assim, tomando como exemplo um caso com dimetil éter na temperatura de evaporagao
Tevap = T; = 280 K, temperatura de corrente externa T, =310K e a velocidade do
escoamento de liquido Gv, = 1 m/s, tem-se que a variagao de temperatura no evaporador seria
da ordem ATey,p, ~ 0,686 K, considerada desprezivel.

O calculo do coeficiente de transferéncia de calor por evaporacdo convectiva foi
validado frente ao trabalho experimental de Guo et al. [139], conforme exibido na Figura 5.2,

onde se constata boa adequacdo do modelo utilizado.
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or evaporagdo convectiva
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5.1.3 Condensador

Também neste caso, o refrigerante foi alocado na parte interna do duplo-tubo. Assim, o

escoamento no espaco anular ¢ de d4gua do mar, para o qual foram empregadas as correlagdes

da se¢do 5.1.1. No interior do condensador € necessario avaliar trés regides para a modelagem,

a primeira com sub-resfriamento do liquido, no trecho 0 < z < Lg., em seguida, condensagao

propriamente, de z = Lg. a Z = Lg. + Lcong, €, por fim, o desuperaquecimento do vapor, no

trecho Lgc + Leong < Z < L. Observa-se que o escoamento de refrigerante ¢ no sentido da

direita para a esquerda, como na Figura 5.1.

Para a porgao liquida, sdo obtidas as seguintes equagdes,

rhi(hi»Lsc - hi,O) = mecpre (TerLsc

- Te,O) =

I“SC
Rl

eq,sc

ATLM,sc

(5.44)
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hi,LSC =h, (Tcond) (5.45)

(Ti,LSC - Te,LSC) - (Ti,O - Te,O)
i (e Lot (5.46)
Ti,O - Te,O

ATLM,sc =

onde, T.onq € @ temperatura de condensagao, h, ¢ a entalpia especifica do liquido saturado e o
subscrito sc refere-se a sub-resfriamento.

Da mesma forma, para regido de desuperaquecimento do vapor, tem-se que,

. . Lasn
m; (hin, — By rieong) = MeCpe(Ter = TeloetLoon) = 5 —— Sd N ATy m,dsh (5.47)
eq,ds
hi,LSC+Lcond = hy(Teona) (5.48)

AT B (Tir = Ter) = (Tiree+Legna — TeLec+Leona)
LM,dsh N (Ti,Lsc — Te,Lsc> (5.49)
Ti,O - Te,O

Novamente, sdo empregadas as correlagdes de Gnielinsk [133] para a obtengdo dos
coeficientes de transferéncia de calor e fator de atrito, avaliadas na temperatura média da
corrente e desprezando o efeito da pressdo sobre as propriedades termodinamicas nestas
regides. Também, foi desconsiderado o efeito da variacdo da quantidade de movimento sobre a
variacao de pressao.

Agora, avaliando o trecho onde ocorre a condensagdo, escrevem-se, a partir da integral

da Eq. (5.1), as seguintes expressoes,

Lcond
mi(hi,Lcond+Lsc - hi,Lcond) = mecp,e(Te,Lcond+Lsc - Te,LSC) =5 . ATim,cond (5.50)
eqg,con

AT _ (Ti:L B Te:L) - (TirLsc‘H-'cond B Te:Lsc+Lcond)
LM,dsh = (TiL —T,. ) (5.51)
ln 1 -SC ) “SC
Ti,O - Te,O
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TeLeong+Llse — TelL
AT — yLcond scC ylsc
LM,cond ]n( Teond — Te'Lsc ) (5.52)
Tcond - Te

,Lsct+Lcond

Empregou-se a correlagdo proposta por Shah [140, 141, 142] para o calculo dos
coeficientes de transferéncia de calor por condensacao convectiva no interior de tubos
horizontais, a qual ¢ recomendada pela ASHRAE [136]. O procedimento se inicia com a

obtengdo dos fatores Jg, Z € do nimero de Weber, We, com segue,

] _ XGi
g 0,5
1,1 1\1” (5.53)
|eD; v (71 - v—v)]
1 0,8 P 0,4
7= (— - 1) ( C°“d) (5.54)
X Perit
G?v,D;
We == (5.55)

onde g = 9,81 m/s? é aceleragdo gravitacional e o é a tensdo superficial do fluido. Em seguida,

¢ necessario determinar o regime do escoamento multifasico, com base nos critérios a seguir,

0,95
1,254 + 2,2771249

Regime I1I: ]g < Ig,II—III = (556)

0,98
(Z+0,263)062

Regime : We > 100 e g = Jg 151 = (5.57)

e o Regime II ocorre nas demais condi¢des. Por fim, os coeficientes de transferéncia de calor

sao dados pelas expressoes a seguir,

Regime [: U = U; (5.58)
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Regime II: U = U; + Uyy (5.59)

Regime III: U = Uy, (5.60)

onde,

k, 05 04 38 1y \00058+0557P;
U = <E> 0,023 RelfPrd (142 <Tuv> (5.61)
v 1/3
Un = (ﬁ) 132Re /3 w (5.62)
N Ay LS (1eve)?
G;D;(1—x
eLs = M (5.63)
He

Observa-se que a existéncia de trés regimes de transferéncia de calor, em fungdao do
titulo, dificulta o calculo do coeficiente de transferéncia de calor médio, UAx = [ U(x)dx.
Entdo, propde-se uma pequena discussdo que visa simplificar o procedimento. Primeiro,
investiga-se a ocorréncia de cada regime e as respectivas transigoes ao longo do condensador,
para as condigdes de interesse do trabalho, como mostra a Figura 5.3. Vé-se que o regime III se
refere a fluxos de massa muito baixos, praticamente ndo encontrados em aplicagdes de
refrigeragdo deste porte [143, 144]. Em seguida, comparando os regimes I e I, se analisa a
possibilidade de utilizar somente o termo U; para célculo do coeficiente de transferéncia de
calor, o que significa subestima-lo, a fim de simplificar a obtencdo da média. Isso equivale a
considerar que todo o condensador esteja sob o regime 1. A Figura 5.4 mostra o resultado do U
médio considerando apenas o regime [ e considerando a transi¢do II-I, onde se constata nao

haver desvio significativos, sobretudo para fluxos de massa mais altos.
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Figura 5.3 — Regimes de condensacdo convectiva para o dimetil éter a 40 °C, segundo Shah [141]
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A variacdo de pressao no condensador foi obtida da mesma forma que a do evaporador,
isto ¢, com o método de Miiller-Steinhagen e Heck [137]. Perceba-se que o efeito de
desaceleracao do fluido durante a condensacao, devido a reducao do volume especifico ao longo
processo, reduz a magnitude da queda de pressdao no condensador. Efeito oposto ao observado
no evaporador, onde o fluido acelera e intensifica a queda da pressdo. Ainda, cabe retomar a
Eq. (5.43), também aplicavel neste caso, de modo a justificar que o condensador seja tratado

como isotérmico,

ATcond N (Gvp)? pr2/3 (& _ 1)

r (5.64)
Tcond Cp,e (Te - Ti) ¢ Vo
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Assim, atribuindo a Eq. (5.64) valores tipicos da condensa¢do do dimetil éter abordados
neste trabalho, quais sejam Teong = T; = 330K, T, = 300K e Gvp, = 1 m/s, tem-se que a
variagdo de temperatura ao longo da condensacgdo seria da ordem AT.,,q ~ 0,153 K, também
considerada desprezivel.

A Figura 5.5 expde a comparacdo entre coeficiente de transferéncia de calor por
condensacdo convectiva do modelo apresentado e do trabalho experimental de Guo et al. [139],

validando os calculos efetuados.

Figura 5.5 — Validagao do célculo do coeficiente de transferéncia de calor por condensacao convectiva
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5.1.4 Resfriadores de gas

Nestes trocadores de calor, considerou-se o gas comprimido como a corrente interna aos
tubos e a agua de resfriamento como a corrente externa, para a qual, mais uma vez, sdo
aplicaveis as expressoes da secao 5.1.1 para o célculo da troca de calor convectiva e da perda
de carga. Todavia, conforme comentado anteriormente, um aspecto de suma importancia na
modelagem termo-hidraulica do diéxido de carbono na regido supercritica € a intensa variagao

de propriedades termodindmicas e de transporte, em fun¢do da temperatura e da pressdo. Essa
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variagdo torna invidvel a integrag¢do analitica da Eq. (5.1) e o emprego de valores médios de
coeficiente de transferéncia de calor e de fator de atrito. Dessa forma, para os resfriadores de
gas, a referida equagdo deve ser resolvida numericamente, em conjunto com a Eq. (5.6), da
variagdo de pressdo no escoamento, € com as devidas correlagdes para U e f.

Para resfriamento de CO», incluindo a regido supercritica, empregou-se a correlagdo de

Petrov e Popov [145], recomendada por [146, 147], conforme as expressdes que seguem,

£ —
UiD éReiPri
A (5.65)
L 107+127 %[ﬁf“ /%(1—0,9 Q) (1—1,0 Ifoc] ')l
w.1 1 i

— _Cply _ hy—hyu

Pr; = = — )
i ki  Ti—Tyik (5.66)
1dy; 8U;(T; — Te) B;
fo=2Dj——=_——11 ¢ .
ac 'V dz G, s (5.67)
Wy 1\ /4 vi /3
f, = (ﬂ) [0,79 In(Re;) — 1,64]72 + 0,17 (—‘) |facl (5.68)
Hi Vw,i

onde, o subscrito w se refere a propriedades termofisicas na temperatura da parede, Pr; é
avaliado num calor especifico médio, conforme defini¢cdo acima, e f,. ¢ o adimensional da
variacdo de pressdo devida aceleragdo do fluido, na forma de um fator de atrito equivalente.
Note-se que todas as propriedades do CO; nas Eq. (5.65) — (5.68) sdo funcdo da temperatura e
da pressao.

Como estratégia de solugdo para o sistema de equagdes, procedeu-se de forma analoga
ao modelo dos trocadores de calor do capitulo anterior. Assim, primeiramente, sao

determinados os perfis de entalpia especifica nas correntes, na forma,

h;(§) = hi, + (hij; —h;,)E (5.69)
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he(E) = he,l + (he,z - he,l)E (5-70)

em que £ = Q*/Q possui a mesma defini¢io que no Cap. 4, sendo o caminho adimensional da
troca térmica, tal que 0 < &€ < 1. E fundamental observar que d€ # dz/L. Perceba-se também
que, para o escoamento externo, incompressivel € com cp constante, tem-se diretamente
Te(®) = Teq + (Te,z — Te,l)E- Porém, na corrente de CO2, ¢ necessario considerar a
dependéncia da pressdo, de modo que T, = T(h, P.) e, por ora, s6 € conhecida a pressao em
uma extremidade do trocador.

Dando prosseguimento, a Eq. (5.1) é reescrita empregando-se a defini¢cdo de § e expressa

na forma integral, conforme segue,

. dg Req(2)

dg _ R Req(®)
dz  Ti(z) — T(2)

= -T.0

dg (5.71)

Req(€")
Ti(§") — Te(§")

E
L® =Q j de* (5.72)
0

Destaca-se, contudo, que nao ¢ possivel resolver Eq. (5.72) primeiramente e depois
partir para o computo das perdas de carga, como nos casos de fluido incompressivel ou de h =
h(T). Para o CO; supercritico, como a entalpia especifica ¢ funcdo da pressdo, ¢ necessario
levar em conta a variagdo de pressao no trocador de calor, isto €, resolver simultaneamente a
equagdo de conservagao de energia e a equagdo de conservagdo de quantidade de movimento.
Conhecendo-se a relagdo entre dz e d¢, vinda da Eq. (5.72), e a correlagdo do fator de atrito, da

Eq. (5.68), pode se escrever uma expressdo para P(§) da seguinte forma®,

2D,

Req(®)

ap T® - To(®

G?v; Q dg (5.73)

¢ Optou-se por escrever a formulagdo deste modo, por ser adequado as caracteristicas computacionais do EES.
Fazendo analogia com o método das diferencas finitas, calcula-se o incremento Az na Eq. (5.71), retornando-se
com esse valor a Eq. (5.73) a fim de calcular do incremento AP.
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GZQ % fiviReq(8)

P(®) — R(0) = 2D; J, Ti(8") — To (%)

de* (5.74)

Por fim, resta se obter uma equagao para o calculo da temperatura da parede do tubo do
lado quente, requerida pelas correlagdes das Eq. (5.65) — (5.68). Tal temperatura ¢ incluida no
sistema de equacdes por meio do balango de energia no circuito térmico equivalente, da Figura

5.1, até o n6 Ty, ;(z), como segue,

Ri(}) R, + Rl
Req(®) Te(®) + [Ti(}) — Te(O] ——— (5.75)

Tw,i(®) = Ti(®) — [Ti(}) — Te(®)] Riq(8)
eq

Dessa forma, completa-se o modelo que descreve o comportamento termo-hidraulico
dos resfriadores de gas. O sistema de equacdes integral resultante foi resolvido no software
EES, do qual também se obtiveram todas a propriedades termofisicas necessarias.

Por fim, a modelagem do resfriamento do didxido de carbono supercritico foi validada
com os resultados experimentais de Dang e Hihara [148], confrontando o coeficiente de
transferéncia de calor local em fun¢@o da temperatura média de mistura do CO2, como mostrado

pela Figura 5.6.

Figura 5.6 — Validag@o do calculo do coeficiente de transferéncia de calor para resfriamento do CO,

supercritico
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5.1.5 Acoplamento dos modelos e procedimento de calculo

Esta secdo dedica-se a comentar sobre a inclusdao dos modelos dos trocadores de calor
duplo-tubo a simulagdo termodinamica do sistema de resfriamento direto e assistido do trem de
compressdo, discutida no Cap. 4. Apresenta-se uma rotina de calculo, que visa sobretudo
explicitar as variaveis de entrada e de saida esperadas.

O primeiro passo trata da conservagao da massa nos trocadores de calor. Na descri¢ao
dos modelos a partir da Figura 5.1, atém-se somente a um Unico duplo-tubo; entretanto na

simulag¢do do sistema, cuja vazdo massica de gas comprimido € mg, € necessario considerar

varios duplo-tubos em paralelo, para que os fluxos de massa sejam razoaveis. Desse modo, para

os resfriadores de gas, tem-se que,

_ rhg
Ggi = D2 (5.76)
Ntr,i =z
G _ rhso,1
so,i — T[(Dg _ DZ) (5.77)
thc,i —

onde Gg; € o fluxo de massa de COz, Gy € 0 fluxo de massa de agua e Ntgc; € 0 numero de

tubos em paralelo, todos referentes ao i-ésimo resfriador de gas. Do mesmo modo, segue-se

para o trocador de calor principal no sistema de resfriamento direto,

G _ rhso,T
soh = p2 (5.78)
Nt =7~
Guo: = rhsi
st™  m(D2 — D2) (5.79)
Ntp ———

e para o evaporador e o condensador do sistema de resfriamento assistido,
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Covap = ——1p7 (5.80)
Ntevap 4
r.nso,T
Gson = (D — D% (5.81)
Ntevap 4
m,
Geond = T[Diz (5.82)
Ntcond 4
r.nsi
Gsi = (D2 — D?) (5.83)
NtCOl’ld T

onde Nty € o nimero de tubos do trocador de calor principal, Ntey,, do evaporador € Ntcong

do condensador. Destaca-se que sdo adotados os mesmos didmetros do tubo interno e externo
para todos os trocadores de calor.

Prosseguindo, sdo descritos os impactos da modelagem termo-hidraulica dos trocadores
de calor sobre o equacionamento termodinamico do Cap. 4. A diferenca substancial reside em

modificar a Eq. 4.34 para envolver as perdas de carga, como segue,

P 1/N

2N+1

Pg2i+1 = Pg2i1 (%) = P, — APy, (5.84)
g1

onde APy ; € dado pela modelagem dos resfriadores de gas, conforme se¢do 5.1.4. Naturalmente,

isso altera a temperatura na descarga dos compressores, o seu consumo de poténcia, a carga
térmica dos resfriadores de gas e as vazdes de agua de resfriamento.

Ainda, cabe revisitar as figuras de mérito do sistema térmico. Em termos de consumo
energético, mantém-se a poténcia consumida total do sistema, desta vez acrescentando a
poténcia de bombeamento da dgua de resfriamento e da agua do mar, as quais se devem

exclusivamente as perdas de carga nas respectivas correntes. Para representar o tamanho do
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sistema, em lugar da condutancia global, UAt, agora ¢ possivel adotar a area total, At, e a massa

total, M, de trocadores de calor, definidas da seguinte forma,

TT
Mr = pw 7 (D —D)(D + De)ENtL (5.86)

onde py, ¢ a densidade do material dos tubos e Nt; ¢ L;j, o nimero e o comprimento dos tubos

de cada trocador de calor. Observa-se que, para diametros de tubo fixados, a area de troca
térmica e a massa total dos trocadores de calor possui proporcao direta.

A respeito do procedimento realizado nas simulacdes, a Figura 5.7 e a Figura 5.8
expdem um fluxograma simplificado explicitando as variaveis de entrada e de saida do modelo
e as etapas de calculo, para o sistema de resfriamento direto e assistido, respectivamente.
Também, nas referidas figuras vé-se resumidamente as correlacdes empregadas e a alocagdo
das correntes quente e fria em cada trocador de calor. Em todas as simulagdes, os estados
termodindmicos ao longo do sistema sdo provenientes das otimizagdes apresentadas no Cap. 4,
os quais geraram as fronteiras de Pareto entre UAt e Wy. A inclusio da modelagem termo-
hidraulica permite, além de substituir a condutancia térmica pela area de troca, a avaliacdo de
parametros como o nimero de tubos e o seu didmetro, que impactam diretamente os fluxos de
massa. Aqui, reside outra solu¢do de compromisso notoria em otimizagao de sistemas térmicos:
o aumento do fluxo de massa intensifica o coeficiente de transferéncia de calor, reduzindo a
area necessaria para troca térmica, contudo também aumenta o atrito viscoso, demandando
maior consumo de poténcia mecanica [149]. No entanto, em trocadores de calor industriais ¢
usual limitar a perda de carga maxima, devido a aspectos do projeto mecanico [143, 144]; na

presente modelagem, adotou-se o valor de 150 kPa.
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Figura 5.7 — Resumo do procedimento de calculo para simulagdo termo-hidraulica do sistema de
resfriamento direto
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Figura 5.8 — Resumo do procedimento de

resfriamento assistido
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5.2 ANALISE ECONOMICA

A avaliagdo economica realizada consiste em calcular o custo de ciclo de vida [150]

(LCC, Life Cycle Cost) dos pontos de projeto 6timos termodinamicos, obtendo-se 0 minimo

custo de cada configuragdo. Em seguida, comparam-se os menores LCC do sistema de

resfriamento direto e do sistema de resfriamento assistido do trem de compressdo, visando

responder o questionamento inicial do trabalho, sobre a existéncia de vantagem econdmica ao

empregar o resfriamento assistido em um FPSO.
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O custo do ciclo de vida do sistema foi definido como a soma do custo dos equipamentos

(Cequip)» 0 custo da instalagdo no FPSO (Cjnst) € 0 custo da energia consumida (Ceper), €m

valores presentes, conforme a seguinte expressao,

LT
C
LCC = Cequip + Cinst + Z CE] (5.87)
=

onde j € o contador anual, LT = 20 ¢ o tempo do ciclo de vida, em anos, e dr = 5% ¢ a taxa de
desconto, responsavel pela conversdo do valor futuro em valor presente [151]. Observe que os
custos de manutenc¢ao do sistema foram desconsiderados.

O custo dos equipamentos ¢ composto pelo custo dos trocadores de calor, dos
compressores do trem e do ciclo de refrigeragdo e das bombas e seus respectivos motores
elétricos acionadores. Cada uma dessas parcelas ¢ calculada por meio de funcdes escalaveis,

bem conhecidas na literatura de andlise termoeconomica [150], da seguinte maneira,
C=a+bsS" (5.88)

em que C ¢ o custo, S, uma métrica para a dimensao do equipamento, ¢ a, b € n sdo coeficientes
de ajuste, exibidos na Tabela 5.1 [150]. Note-se que, embora até o presente momento a area
total de trocadores de calor tenha sido empregada como métrica do tamanho do sistema, a Eq.
(5.88) mostra que para o custo, ¢ importante distinguir a 4rea de cada trocador, uma vez que

n#1- C(TA;) # XCA).

Tabela 5.1 — Pardmetros para estimativa do custo de aquisi¢do dos equipamentos [150]

Equipamento Pardmetro de dimensdo, S a b n
Trocador de calor Area de troca térmica, m?  28.000 54 1,2
Compressor centrifugo Poténcia, kW 580.000 20.000 0,6
Bomba centrifuga Vazao volumétrica, L/s 8.000 240 0,9
Motor elétrico Poténcia, kW -1.100 2.100 0,6

Adicionalmente, em se tratando de unidades maritimas, como um FPSO, o peso de um

sistema ou volume por ele ocupado ¢ de importancia crucial e impacta diretamente os custos
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do projeto. Dessa forma, a variavel Cj,g visa incluir esses custos no LCC, por meio da

expressao que segue,

Cinst = bm2M; (5.89)

onde by, = 50 US$/kg é o custo da instalagdo de um quilograma nosistema de superficie do
FPSO [152] e M; € a massa de cada equipamento. A massa dos trocadores € calculada conforme
a Eq. (5.86) e, para estimativa da massa dos demais componentes, adotou-se a abordagem de

fungdes escalaveis, em método analogo ao calculo do C da forma que segue,

equip»

M = bWn (5.90)

onde M ¢ massa do equipamento, W, a poténcia nominal do equipamento ¢ b e n sdo coeficientes
de ajuste. Ao contrario dos coeficientes da Tabela 5.1, a literatura de projeto de sistemas
térmicos ndo costuma apresentar funcdes para calculo da massa de equipamentos. Assim,
realizou-se uma consulta a base de dados de fabricantes de compressores centrifugos [153, 154,
155], motores elétricos [156] e bombas de circulacdo de agua [157], sendo calculados os
coeficientes por meio do método dos minimos quadrados. Os valores resultantes de b e n estdo

expostos pela Tabela 5.2.

Tabela 5.2 — Pardmetros para estimativa da massa dos equipamentos

Equipamento b n
Compressor centrifugo 132,6 0,6821
Bomba centrifuga 4,0 0,8709
Motor elétrico 26,5 0,7824

Por sua vez, o custo anual da energia, Coper, refere-se ao consumo de gas combustivel
nos turbogeradores a fim de que a poténcia mecanica Wy seja disponibilizada ao sistema. Nesse
processo, estdo envolvidas varias eficiéncias de conversao de energia, quais sejam, a eficiéncia
de combustdo, Neomp, 2 eficiéncia térmica da turbina, 1, a eficiéncia do gerador elétrico, Nger,
¢ a eficiéncia dos motores elétricos, Ny, combinadas numa eficiéncia global ngjopa = 35%
[62]. Desse modo, o custo da energia ao longo do ciclo de vida do sistema ¢ dado, em valores

presentes, pela seguinte expressao,
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LT 1—— L ;
Cener (1 + dr)LT fxgbngWrAt (5.91)

=1 (1 + dr)j a dr nglobal

onde byg = 13,8 X 1073 US$/kWh [158] ¢ o custo do gas natural no mercado internacional e
At = 8.760 h ¢ o tempo anual de funcionamento do sistema. Além disso, em razao de diferentes
metodologias para o custo de energia utilizadas em FPSOs e plantas de GNL [144], incluiu-se
o fator fyg, cujo objetivo ¢ possibilitar que a importincia do custo energético seja
parametricamente minorada. Destaca-se que a literatura reporta casos da industria de 6leo e gas
em que o consumo energético € quase totalmente negligenciado, por ser proveniente do proprio
gas produzido pelo FPSO [158]. Adicionalmente, é de extrema importancia ressaltar que todos

os parametros da analise

5.3 RESULTADOS E DISCUSSAO

Antes de discutir os resultados globais das figuras de mérito do sistema, sao exibidos
alguns resultados particulares e perfis de temperatura e de pressao nos trocadores de calor, nas
condi¢des termodinamicas de referéncia do Cap. 4 e com vazao massica de CO> de 38 kg/s. A
Tabela 5.3 e a Tabela 5.4 mostram estes resultados para os resfriadores de gas, quando o valor
alvo das perdas de carga ¢ de 150 e 75 kPa, respectivamente. Como esperado, ao se permitir
maiores perdas de carga, tém-se maiores fluxos de massa e coeficientes de transferéncia de
calor médios, demandando-se menor area de troca térmica e nimero de tubos, apesar do leve
aumento nas cargas térmicas (decorrentes do maior trabalho perdido). Também, note-se que a
perda de carga ¢ governada pelo lado quente nos estagios de baixa pressao, onde o CO2 ¢ um
gas subcritico, com propriedades ineficientes para transferéncia de calor; e pelo lado da agua
nos estagios de alta pressdo, onde o CO; se encontra no estado supercritico, com boas

propriedades para a troca térmica.
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Tabela 5.3 — Resultados do caso de referéncia, com valor alvo das diferengas de pressdo de 150 kPa

Resfriador de gas G Gso Nt Qg v AFg APy
[m*] [kg/m?s] [kg/m?s] [-] [kW] [kW/m?K] [kPa] [kPa]
1 2654 559,7 309 755 3089 0,49 150,0 3.5
2 171,3 871,4 458.5 485 2944 0,78 150,2 6,8
3 114,7 1363 789,3 310 3240 1,36 149.,6 18,0
4 147,6 1659 2063 255 6958 4,99 103,0 149,1
5 57,4 2837 2598 149 5124 4,27 73,1 1484

Tabela 5.4 — Resultados do caso de referéncia, com valor alvo das diferencas de pressdo de 75 kPa

Resfriador de gés G Gso Nt Qg u AFg AP,
[m?] [kg/m?s] [kg/m?s] [—] [kW] [kW/m?K] [kPa] [kPa]
1 596,9  329,1 166,1 1284 2824 0,21 76,5 1,7
2 231,5 612,3 308.,3 690 2817 0,56 75,0 3,3
3 153,2  963,8 548,4 439 3183 1,01 75,0 9,2
4 194,2 1170 1452 361 6942 3,79 50,7 75,0
5 75,5 2004 1834 211 5121 3,25 36,2 75,0

A Figura 5.9 demonstra os perfis de temperatura e pressdo em cada resfriador. Observa-

se perfis semelhantes a situacao de escoamentos incompressiveis com propriedades constantes,

com a pressao variando linearmente e a diferenca de temperatura exponencialmente, em relagao

a coordenada axial. E perceptivel que o mecanismo dominante da transferéncia de calor, isto €,

a maior resisténcia térmica, ¢ a convecc¢ao for¢ada do dioxido de carbono. Por fim, também se

verifica ndo haver fendmeno de pinch point, que seria esperado num processo de troca de calor

que cruza a linha de Widom — onde existe um ponto de (dcp/dT)p = 0 ¢ mudanga de inflexado

no perfil de temperatura. Isto se explica, justamente, porque a distribuigdo de pressdes, discutida

no Cap. 4, inibe tal cruzamento.
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Figura 5.9 — Perfis de temperatura e pressao do CO» nos resfriadores de gas, para o caso de referéncia
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Ainda, a respeito da importancia do valor de queda de pressao almejado, a Figura 5.10

expoe o efeito desta variavel sobre a area total de trocadores de calor e a poténcia consumida,

para trens com diferentes numeros de estagios, onde se reafirma o impacto do AP no projeto.

No caso de cinco estagios, por exemplo, em se levando a queda de pressao de 10 para 150 kPa,

a area total pode ser reduzida a um quarto, enquanto o consumo de energia sobre cerca de 1

MW, ou 9%. Destaca-se que mesmo em aparente pequena magnitude, frente as altas pressoes

de compressdo, as perdas de carga impactam sobremaneira a poténcia consumida. Além disso,

chama atencdo a ocorréncia de cruzamentos entre as curvas da Figura 5.10, inexistentes na

analise de condutancia, donde se constata haver um niimero de estdgios 6timo, a depender do

valor de A ou Wy almejado.
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Figura 5.10 — Efeito do valor alvo da queda de pressdo, de 10 a 150 kPa, sobre a poténcia consumida e
area total de trocadores de calor, para resfriamento direto e assistido do trem de compressdo de CO»,
com dadOS Pg,e = 400 kPa, Pg,s = 35 MPa, Tg,e = Tg,s = Tg’int = 313 K (] np = O,8

5000,

Dando sequéncia as analises, avalia-se a solu¢do de compromisso envolvida na selecao
da temperatura da dgua no sistema de resfriamento direto, evidenciada anteriormente sob o
ponto de vista termodindmico. Espera-se que, ao considerar aspectos termo-hidraulicos, haja
um deslocamento dos 6timos em relagdo a Figura 4.20, uma vez que o coeficiente de troca
térmica varia significativamente em cada trocador de calor. A Figura 5.11 mostra a variagdo da
area total de trocadores de calor com a temperatura da dgua de resfriamento. Observa-se que os
valores otimos de Tg,, se encontram mais a direita, em comparagdo a Figura 4.20, com o
objetivo de compensar os menores coeficientes de transferéncia de calor dos resfriadores de
gés. Dito de outra forma, privilegia-se aumentar o AT nos resfriadores de gés, em detrimento
do trocador de calor principal, pois o U € menor no par agua-CO> do que no par dgua-agua do
mar, para uma mesma perda de carga admitida. Além disso, vé-se uma maior sensibilidade da
temperatura de resfriamento sobre a area do que o sobre o UA (Figura 4.20); a primeira dobra
ao se aumentar de trés para seis estagio, nos respectivos minimos, quanto a segunda, cresce-se

em torno de 15%.
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Figura 5.11 — Area de troca térmica total em fungdo da temperatura de resfriamento, para sistema de
resfriamento direto do trem de compressdo de CO», com dados P, = 400 kPa, Py =35 MPa, Tye = Tg;s
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Utilizando as temperaturas interestagio e da dgua de resfriamento otimizada, do capitulo
anterior, a Figura 5.12 exibe fronteiras de Pareto entre a area total de troca térmica e a poténcia
consumida, para dois valores de AP almejado. Diferentemente do caso UAT x Wy (Figura 4.21),
aqui se observa que o aumento do nimero de estdgios nem sempre desloca as fronteiras em
dire¢do a origem, de modo que existe um N Otimo, neste caso particular quatro estagios.
Adotando-se cinco estagios, o ganho € marginal, e a partir de seis, ha prejuizo no desempenho.

Também sdo verificados cruzamentos entre as curvas, cuja interpretacao € idéntica a da Figura
5.10.

Figura 5.12 — Fronteiras de Pareto entre area total de trocadores de calor e poténcia consumida, para
resfriamento direto do trem de compressdo de CO», com dados Pge = 400 kPa, Pgs =35 MPa, , Ty =
=313 Ken,=0,8, e valor alvo da perda de carga de 75 e 150 kPa
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Além da érea de troca térmica, o modelo termohidraulico proporciona o calculo do peso
do sistema, de importancia significativa para a aplicacao offshore, como exposto anteriormente.
Neste caso, ocorre uma solu¢cdo de compromisso entre o peso dos compressores, proporcional
a poténcia de acionamento, e o peso dos trocadores de calor, proporcional a area. Assim, a
Figura 5.13 exibe o peso total do sistema em func¢do dessas duas varidveis, onde se constata a
existéncia de pontos de minimo. Para areas menores e poténcias maiores, predomina o peso dos
compressores; enquanto para areas maiores € poténcia menores, o peso total ¢ dominado pelo
peso dos trocadores de calor. Observa-se que menor nimero de estdgios de compressao resulta

em menores pesos totais, evidenciando a importancia do peso dos compressores.

Figura 5.13 — Peso total do sistema em func¢do da area de trocadores de calor e da poténcia consumida,
para resfriamento direto do trem de compressdo de CO,, com dados Py =400 kPa, P, = 35 MPa, Tg.
=Tgs=313 Ken,=0,8, e valor alvo da perda de carga de 75 ¢ 150 kPa
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Encerrando os resultados sobre o sistema de resfriamento direto, discutem-se os

aspectos econdmicos desta configuragdo. O LCC do caso de referéncia (cinco estagio, Tgine =
313K e Tso, = 308 K e AP = 75 kPa) foi calculado como US$ 75,9 milhdes, ou 23,12 US$

por kg/dia de CO, comprimido, correspondendo a uma 4rea total de 1637 m? e poténcia
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consumida de 11,6 MW. A Figura 5.14 exibe o efeito da queda de pressdo de projeto dos
trocadores sobre o LCC do sistema, onde, novamente, se verifica haver uma regido de minimo
entre 20 e 50 kPa, que indica a melhor conciliagdo entre custos de capital e de operagdo. Além
disso, ao se avaliar o efeito da ponderagdo do custo da geragao de energia, através do fator fyg,
a Figura 5.14 também expode o LCC relativo ao minimo de cada caso, em funcao deste fator.
Note-se que, em projeto com maior peso do custo de energia, existe um AP permitido que
minimiza o custo total, acima do qual o aumento da poténcia consumida ndo compensa a
reducdo dos custos de capital; enquanto, ao relevar o custo do gas natural, sdo desejaveis

maiores perdas de carga, que resultam em sistemas mais compactos, embora menos eficientes.

Figura 5.14 — LCC em fungdo da perda de carga almejada, para resfriamento direto do trem de
compressao de CO, com cinco estagios, dados com dados Py =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge = Ty =
Tg,im =313 K, Tsojz =308Ke Np = 0,8
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Em se analisando economicamente os resultados da Figura 5.12, a Figura 5.15 e a Figura
5.16 exibem o LCC do sistema em fungdo da area de troca térmica, para fyg = 1,0 ¢ 0,5,
respectivamente. Primeiramente, conclui-se que a solugdo mais vantajosa em termos de custo
para fyg = 1,0 € com trés estagios de compressdo, independente da area de trocadores
empregada; seguida, adjacente, pela configuracdo de quatro estdgios. Todavia, ao se depreciar
o custo do gas natural, tomando fyg = 0,5, comecam a aparecer cruzamentos entre as curvas,
de modo que no caso de AP = 150 kPa, a configuracdo com trés estagios ¢ melhor alcangar

baixos custos, enquanto com quatro estagio, para baixas area de troca térmica.
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Figura 5.15 — LCC em fungdo da area de trocadores de calor, para resfriamento direto do trem de
compressao de CO,, com dados P, = 400 kPa, Pss =35 MPa, , Tge = Tos =313 Kenp = 0,8, e valor
alvo da perda de carga de 75 e 150 kPa
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Figura 5.16 — LCC em fungao da area de trocadores de calor com fator fyg = 0,5, para resfriamento
direto do trem de compressdo de CO», com dados P, =400 kPa, Py =35 MPa, , Tge =Tes =313 Ke
np = 0,8, e valor alvo da perda de carga de 75 e 150 kPa
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Partindo agora para o sistema de resfriamento assistido, a Figura 5.17 expoe fronteiras
de Pareto entre a 4rea total de troca térmica e a poténcia total consumida deste sistema. Como
no caso de resfriamento direto (Figura 5.12), as melhores configuragdes também sdo com trés
e quatro estagios. Porém, contrariando a expectativa do resultado preliminar da Figura 4.26,
entre UAT e Wi, o modelo termohidraulico revela que as areas de troca térmica do sistema de
resfriamento assistido ndo sdo menores que as do resfriamento direto, mesmo para poténcia
consumida trés vezes superior. Isso demonstra que, provavelmente, o procedimento de
otimizacdo termodinamica e posterior modelagem termo-hidraulica ¢ pouco robusto para obter
as fronteiras de Pareto entre Ar e Wy, de modo que se faz necessaria uma otimizagdo
efetivamente termo-hidrdulica do sistema, tratando simultanecamente de parametros

termodinamicos e geométricos.
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Apesar do resultado desfavoravel, prosseguiu-se com avaliagdo do peso do sistema, em

que também, agora, se espera desempenho inferior ao resfriamento direto. A Figura 5.18 expde

o peso total do sistema em func¢do da poténcia consumida, em que se confirmam os maiores

pesos envolvidos neste caso, devidos sobretudo ao sistema de refrigeracao.

Figura 5.17 — Fronteiras de Pareto entre area total de trocadores de calor e poténcia consumida, para
resfriamento assistido do trem de compressao de CO,, com dados P, = 400 kPa, P, =35 MPa, , T,
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Figura 5.18 — Peso total do sistema em fun¢do da poténcia consumida, para resfriamento assistido do
trem de compressao de CO,, com dados Pg. =400 kPa, Py =35 MPa, Tge =T,s =313 Ken,=0,8, ¢
valor alvo da perda de carga de 75 ¢ 150 kPa
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Por fim, a Figura 5.19 e a Figura 5.20 exibem os resultados da andlise econémica do

sistema de resfriamento assistido, avaliada por meio do LCC em fungdo da area de trocadores

de calor. Novamente, uma vez que os resultados das fronteiras de Pareto At X Wy do sistema

de resfriamento assistido se mostraram mais afastadas da origem do que as do resfriamento

direto, todos os custos para o presente caso serdo superiores ao anterior; fato confirmado nas
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referidas figuras. Na Figura 5.19 todos os casos apresentam valores de LCC superiores ao do
caso base, de US$ 75,9 milhoes, e, por sua vez, na Figura 5.20 o LCC também ¢ superior ao

respectivo caso de custo energético minorado, de US$ 51,1 milhoes.

Figura 5.19 — LCC em fungdo da area de trocadores de calor, para resfriamento assistido do trem de
compressao de CO,, com dados Pg. =400 kPa, P, s =35 MPa, Ty = Tys =313 K enp =0,8, e valor
alvo da perda de carga de 75 e 150 kPa
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Figura 5.20 — LCC em fungao da area de trocadores de calor com fator fyg = 0,5, para resfriamento
assistido do trem de compressdo de CO,, com dados Py =400 kPa, Pgs =35 MPa, Tge = T, =313 K
ey, = 0,8, e valor alvo da perda de carga de 75 e 150 kPa
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6 CONCLUSAO

Este trabalho dedicou-se a avaliacao da reducado do inventario de trocadores de calor em
sistemas de resfriamento, por meio do emprego de um ciclo de refrigeragdo, o que se denominou
resfriamento assistido. Foram abordados trés niveis de modelagem matematica: um modelo
termodindmico simplificado e genérico, um modelo termodindmico aplicado ao resfriamento
de um trem de compressao ¢ um modelo termo-hidraulico detalhado seguido de analise
econdmica. De cada etapa decorrem resultados e discussdes proprias, de acordo com o nivel de
detalhamento e generalidade do respectivo modelo.

A primeira parte da dissertagdo descreveu uma formulacdo genérica fundamentada na
termodinamica de sistemas finitos, cujo objetivo foi estabelecer os limites da aplicacdao
proposta. O modelo permitiu calcular em quais condi¢des o sistema de resfriamento assistido
demanda menor condutincia térmica global total do que o resfriamento direto, bem como,
determinar o quanto de poténcia é necessario dispender para tal. Esta solu¢do de compromisso
entre condutincia de global e poténcia consumida, analogamente, dimensdo do sistema e
eficiéncia energética, foi predominante ao longo trabalho. Do modelo simplificado inferiu-se
que o resfriamento assistido pode ser vantajoso a depender das condi¢des da aplicacao e € mais
promissor quando a temperatura da carga térmica € proxima da temperatura ambiente. No limite
do ciclo de Carnot e com capacitancias térmicas infinitas, a razdo de temperaturas maxima para
que haja reducdo da condutancia ¢ de 4/3; o que equivale a 400 K, para o ambiente a 300 K,
condizendo com resfriamento de componentes eletronicos e de trens de compressao.

Em seguida, propos-se o emprego do sistema de resfriamento assistido a um trem de
compressdo, ainda numa analise termodinidmica e atrelada ao UA dos trocadores de calor.
Preliminarmente, foram exploradas condi¢des otimizadas da configuracdo padriao do sistema
de resfriamento, variando o nimero de estagios de compressao, temperaturas intermediarias do
gas e da agua de resfriamento. Também, validou-se uma estratégia para determinar as 6timas
pressodes intermedidrias para compressao supercritica, sem recorrer ao custo computacional da
otimizacdo propriamente dita. A respeito do ciclo de refrigeracdo, realizou-se uma extensiva
comparagao de fluidos refrigerantes, que resultou na sele¢do do dimetil éter como substancia
mais adequada a presente aplicacdo. Por fim, foram obtidas condig¢des termodinamicas

otimizadas para o sistema de resfriamento assistido, em que se demonstrou possivel a reducao
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de 50% da condutancia total requerida, porém, em detrimento de se dobrar a poténcia
consumida, em razdo do compressor de refrigeracao. Considera-se este resultado um forte
indicativo da viabilidade técnica da proposta, cujas vantagens podem ser determinantes a
depender de caracteristicas particulares da aplicagdo, isto €, a importancia da condutancia global
do sistema em relagdo a da poténcia consumida.

Na ultima etapa, o modelo do sistema envolveu aspectos do dimensionamento termo-
hidraulico e de andlise econdmica, a partir das condi¢des termodinamicas otimizadas do
capitulo antecedente. Ao contrario do apontado pelos resultados anteriores, em termos de area
total de trocadores de calor, o sistema de resfriamento assistido demonstrou desempenho
inferior ao do resfriamento direto, em todas as condigdes avaliadas. Entretanto, cabe ponderar
que ndo foram realizadas otimizagdes termo-hidraulicas, propriamente ditas, envolvendo
simultaneamente varidveis termodindmicas do sistema e a geometria € a dimensdo dos
trocadores de calor. Assim, infere-se haver melhores condi¢des de projeto para o sistema de
resfriamento assistido, em que o desempenho deste possa superar o sistema de resfriamento
direto.

Da mesma forma, os resultados econdmicos foram inferiores para o sistema de
resfriamento assistido, mesmo em se considerando o custo do peso instalado em unidades
offshore. Aqui, deve-se atentar para as grandes incertezas em torno das varidveis econdmicas,
sobretudo o custo dos equipamentos, o custo do peso na instalagdo e a precificacdo do gés
natural, que impactam significativamente na analise. Assim, entende-se que os resultados da
avaliacdo econdmica apresentada nao sao definitivos no que diz ao respeito a viabilidade do
sistema proposto. Além disso, observou-se haver uma boa margem para a otimizagdo
termoecondmica do proprio sistema de resfriamento direto, inclusive com redu¢do do numero

de estagios de compressao.

6.1 TRABALHOS FUTUROS

A partir dos resultados discutidos nesta dissertacdo, sdo sugeridos trés linhas para
trabalhos futuros. Primeiramente, investigar outras aplicacdes em que o resfriamento assistido
possa trazer ganhos técnicos ou econOmicos ao sistema, por exemplo, em componentes
eletronicos, plantas de GNL ou na industria aeroespacial. Em seguida, aponta-se a necessidade

de realizar uma otimizagdo termoecondmica, de fato, do sistema de resfriamento assistido
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aplicado ao trem de compressao, otimizando simultaneamente os estados termodindmicos € 0s
parametros geométricos do sistema. Considera-se que esta seja uma estratégia mais robusta,
embora computacionalmente mais custosa, para realizar uma comparacao definitiva com o
sistema de resfriamento direto. Por fim, sugere-se a avaliacdo de sistemas de recuperagdo de
calor aplicados aos trens de compressao offshore, haja vista a analise econdmica realizada ter

indicado que o consumo energético deve ser uma preocupacao relevante também em projetos

de FPSOs.
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