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RESUMO

A energia ocupa uma posi¢do estratégica no mercado nacional, podendo ser
considerada como insumo essencial a realizacdo de praticamente todas as atividades humanas
e ao desenvolvimento da sociedade. E compreensivel a preocupacio crescente e a importancia
de novos projetos de implantacdo ou ampliacdo da matriz energética brasileira, tanto em
relacdo a geracdo como com a distribui¢do. Tais consideragdes sdo oportunas ao se propor
também a geragdo distribuida ou plantas de cogeracdo como alternativas energéticas, onde se
busca melhorar os procedimentos de conversdo reduzindo perdas e garantindo uso racional de
energia. Este trabalho apresenta um modelo de andlise termodindmica, o projeto, a montagem
e o monitoramento de uma planta de cogeracdo compacta para geracdo de energia elétrica e
dgua gelada para climatizacdo. A planta é constituida por uma microturbina de 28 kW, e uma
mdiquina de refrigeracio por absor¢do d4gua/amoénia de 17 kW, ambos operando
originalmente via queima direta de gas natural. Para aumentar o nivel de aproveitamento da
energia do combustivel utilizado na microturbina, o sistema de queima direta da maquina de
refrigeracdo foi substituido por um sistema de recuperacdo de calor. Os resultados
experimentais comprovam a viabilidade técnica da adaptacdo da maquina de refrigeracido por
absorcdo a microturbina. Operando em carga maxima, a planta de cogeracdo atinge um indice
de utilizagdo de energia primdria (ncp) em torno de 37 %, o que corresponde a um aumento de
75 % na utilizagdo do combustivel quando comparado com a efici€éncia da microturbina
operando em modo simples. Os ensaios realizados mostram ainda que a adaptacdo da
madquina de refrigeracdo ndo trouxe prejuizo significativo nos pardmetros de desempenho da
microturbina. Em contrapartida, o COP da mdaquina de refrigeracdo atinge a 0,26 devido a

diminuicdo da temperatura da fonte quente que alimenta o gerador.

Palavras chave: cogeracdo, microturbina, mdquina de absorcdo dgua-amonia.
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ABSTRACT

The energy occupies a strategical position in the national market, being able to be
considered as essential fuel to the achievement practically all the activities human beings and
to the development of the society. It is understandable the increasing concern and the
importance of new Brazilian power grid projects on the generation as well as on the
distribution. These considerations are opportune to considering the distributed generation or
cogeneration plants as alternative to improve the conversion procedures, to reduce losses and
guaranteeing energy rational use. This work presents a thermodynamic model analysis, design
and an experimental investigation of a small scale cogeneration plant, consisting of a
microturbine 28 kW, and a 17 kW ammonia/water absorption chiller. The proposed
configuration changes the heat source of the chiller, changing the natural gas burning system
by a heat exchanger connected to a microturbine and a jacket installed on the generator. The
exhaust gas coming from the microturbine enters the heat exchanger heating the thermal fluid.
A mechanical pump is used to pump the thermal fluid up to jacket. The experimental results
have confirmed the technique viability of the plant. Operating in maximum load, the
cogeneration plant reached a primary energy rate (Tcp) around 37%, increasing up to 75% the
useful fuel energy, when compared with the efficiency of the microturbine. The tests carried
out also shown the absorption chiller connecting to microtubine did not bring down in the
microturbine performance. On the other hand, due to reduction of the temperature of the hot

source on the generator, the COP of the absorption chiller decreased to 0,26.

Keywords: cogeneration, microturbine, ammonia/water absorption chiller.
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CAPITULO 1

1. Introducao

A energia tem uma posi¢do estratégica na sociedade, podendo ser considerada como
um insumo essencial a realizacdo de praticamente todas as atividades humanas e ao
desenvolvimento econdmico. Desta forma, ¢ compreensivel a importancia que apresentam 0s
projetos de implantacdo e ampliagdo dos sistemas energéticos, tanto em nivel de geracdo
como também de distribui¢do. Os estimulos e a conscientiza¢do para o aumento da eficiéncia
na utilizag@o final podem ser considerados como uma fonte energética, a medida que o uso
racional permite o aumento da oferta de energia ou a diminui¢do do seu consumo, resultando

na reducdo dos custos dos servigos energéticos para o consumidor final e para o setor elétrico.

A qualidade de um fluxo energético estd associada fundamentalmente a capacidade de
conversdo em outros tipos de energia. A energia elétrica é considerada a forma mais nobre de
energia, podendo ser convertida em qualquer outra em quase sua totalidade. O calor tem sua
qualidade determinada em funcdo da temperatura na qual se verifica o fluxo energético
correspondente. Niveis mais altos de temperatura correspondem a maior qualidade energética.
Este aspecto importante na andlise dos sistemas energéticos € muitas vezes esquecido,
comparando-se magnitudes energéticas em bases muito distintas e avaliando-se, assim, as
perdas de modo equivocado. Tais consideracdes sdo oportunas ao se propor plantas de
cogeracdo, ja que se busca melhorar a qualidade da energia produzida e reduzir as perdas que

ocorrem com a utilizacdo do combustivel.

1.1. Cenadrio energético brasileiro

Atualmente, a poténcia instalada no Brasil ultrapassa a marca dos 98 GW (ANEEL,
2007), sendo que 75% deste total sdo provenientes de fontes hidricas. O potencial hidraulico a
ser explorado ainda é grande, mas sua viabilizacdo estd cada vez mais condicionada as
questdes de ordem regulatdrias, econdmicas e, principalmente, relacionadas com as questdes
socio-ambientais, uma vez que os recursos naturais disponiveis estdo localizados em regides

distantes dos centros de consumo, exigindo pesados investimentos em transmissio de energia.

Segundo o Balango Energético Nacional (BEN-2006), realizado pelo Ministério das
Minas e Energia, a demanda nacional por energia elétrica chegou a 367.000 GWh em 2005,

dos quais 22,3% sdo consumidos pelo setor de prestagdo de servigco, conforme ilustrado na
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Figura 1.1, onde concentram-se um nimero considerdavel de consumidores com necessidades

reais de energia elétrica e térmica.

03% 418% I Sctor energético
[ Residencial

I Prestagiio de servigo
1 Agropecudrio
B Transporte

3.6% L] Industrial

4,1%

223%

21.9%

Figura 1.1 - Demanda de energia elétrica no Brasil. Fonte: BEN-2006.

A falta de investimentos em novas usinas, associada ao aumento significativo no
consumo da energia elétrica, gera um mercado promissor para a instalacdo de centrais de
cogeracdo, produzindo simultaneamente energia elétrica e térmica, resultando em um
aumento significativo na efici€ncia global do sistema e reducdo na emissao de gases de efeito

estufa, ao utilizar-se de forma racional a mesma quantidade de combustivel.

No que se refere a obtengdo de frio, a importancia e a aplicabilidade das mdquinas de
refrigeracdo por absorcdo tém crescido de forma expressiva nos Uultimos anos.
Especificamente no caso do Brasil, as recentes crises no setor elétrico incentivaram a
implantacdo de uma politica governamental de estimulo ao uso do gis natural, com reflexos
para um interesse renovado nos ciclos por absorcdo, particularmente em aplicacdes de ar

condicionado.

1.2. Sistemas compactos de cogeragao

A cogeragdo no Brasil, embora sendo uma tecnologia conhecida e praticada hid mais
de cinco décadas na drea industrial, somente nos dltimos anos passou a participar como uma
alternativa promissora na drea de servicos e na drea industrial de menor porte, com a
implantacdo das primeiras centrais de cogeragdo fora dos grandes conglomerados industriais e

com perspectiva de maior disponibilidade de gas natural.

Diversos estudos tedricos e experimentais vém sendo desenvolvidos com o propdsito
de testar e melhorar o desempenho de sistemas compactos de cogeracdo. Muitos autores
concentraram seus esfor¢os na andlise da viabilidade técnica/econdmica de implantagdo de
centrais de cogeracdo de pequeno porte para atender pela demanda de cargas elétricas e

térmicas de aeroportos, hospitais, centros comerciais e residenciais.
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Todos os estudos apontam para um aumento significante no indice de utilizacdo de
energia primdria e uma redugdo significativa nos indices de emissdes de poluentes na

atmosfera.

1.3.Objetivos

O objetivo deste trabalho foi adaptar uma maquina de refrigeracdo 4gua/amdnia a uma
microturbina alimentada a gis natural, de forma a constituir um sistema compacto de

cogeracdo, para a producdo simultanea de energia elétrica e d4gua gelada para climatizac3o.

A disponibilidade de gés natural e a preocupacdo crescente com o uso racional de
energia motivaram a concep¢io de uma micro planta de cogeracdo, adaptando uma maquina
de refrigeracdo dgua/amdnia a uma microturbina a gds natural existentes no LabCET

objetivando fundamentalmente:
i) A determinacdo dos pardmetros de funcionamento e desempenho da planta;

ii) O desenvolvimento de um programa computacional para simular o comportamento
termodindmico da microturbina e da maquina de refrigeracdo, ambos operando no

modo de cogeracio;

iii) O levantamento de dados experimentais para a comparagdo com os resultados

tedricos;

iv) A discussdo e proposicdo de melhorias no sistema de cogerag¢do, visando sua a

aplicacdo no mercado nacional.
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CAPITULO I

2. Revisao Bibliografica

Neste capitulo sdo abordados os assuntos relativos a politica energética brasileira,

sistemas de cogeracdo, impacto ambiental e refrigeracdo por absorcao.

2.1.A politica e o mercado energético brasileiro.

A atual politica energética brasileira, responsdvel pela transformagdo do setor nos
ultimos anos, foi estruturada de forma a adequar o pais para enfrentar os novos desafios do
inevitavel processo de globalizacdo. Embora ainda passando por um periodo de ajustes, ja se
pode constatar a forte sinalizacdo para um mercado competitivo, onde serd fundamental a
busca de solugdes regionais eficientes como a cogeragio, para o equacionamento das questdes

vinculadas ao custo, a qualidade e ao suprimento de energia elétrica.

Apesar da criagdo de varios mecanismos legais, como a Resolugdo ANEEL n°. 21, de
21 de janeiro de 2000, em que estabelece os requisitos necessarios a qualificacdo de centrais
de cogeragdo, e a portaria MME n°. 212, de 25 de julho de 2000, que integram as centrais de
cogeracdo qualificadas pela ANEEL no plano Prioritirio de Termoeletricidade, o mercado
energético continua passando por constantes oscilacdes e ainda carece de uma politica
consistente que promova de forma concisa a implementagdo dos sistemas de cogeracdo no

pais.

Contudo, o mercado sinaliza uma elevac¢do na taxa de crescimento do consumo de
energia, com forte correlacio com a economia do pais, onde a perspectiva da expansdo da
oferta com o antigo modelo, baseada principalmente em grandes centrais hidrelétricas, ja ndo
se mostra factivel. Isto ocorre devido a indisponibilidade de grandes potenciais hidricos, aos
problemas ambientais decorrentes destes projetos e ainda do longo prazo de implantagdo.
Mesmo os projetos térmicos de grande porte, que deveriam solucionar a questdo, estdo
sofrendo problema de viabilidade, que deverdo no minimo atrasar significativamente a sua
implantacdo, diminuindo a oferta, o que inevitavelmente, pressionard os pre¢os da energia
elétrica. Aproximadamente 45% do mercado de energia elétrica corresponde as areas
residenciais, de prestacdo de servicos e setor comercial. Em particular para alguns setores
vitais, o processo de auto-producgdo pela cogeragdo se apresenta para o consumidor final como

uma solucdo eficiente na busca de uma melhor qualidade e seguranca no suprimento de
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energia elétrica, aliada a uma economia que permite o retorno do investimento em prazos

razoaveis.

A cogeracdo vem atraindo a atencdo ndo somente pelos beneficios que ela apresenta
no aumento da eficiéncia energética e na conservacdo do meio ambiente, mas também pela
sua possivel implicagdo na economia e politica das instituicdes envolvidas no suprimento e
consumo de energia. Normalmente as grandes plantas de geracdo de energia elétrica sdo
instaladas em dreas remotas. A construcio e a operagdo destas plantas causam a realocacao de
muitas pessoas e trabalhadores. As unidades de cogeracdo, ao contrdrio, sio menores em
escala e s@o instaladas mais préximas as dreas habitadas, criando novas oportunidades de
trabalho. Como resultado da forca de trabalho criada, e de toda a atividade relacionada com a
constru¢do, operacdo e manutencdo do sistema de cogeracdo, bem como com as
oportunidades potencialmente criadas devido a viabilidade de eletricidade e calor, tem-se a

contribuicdo para o desenvolvimento econdmico e social da comunidade local.

2.2.Sistemas de cogeracdo

Os sistemas de cogeragdo se caracterizam pela geracdo simultinea e de forma
seqlienciada de energia elétrica ou mecéanica e de energia térmica (calor para processo e/ou

frio), a partir de um combustivel, conforme ilustrado na Figura 2.1.

I
Gases Energia
quentes i Elétrica
~ Agua de
refrigeragdo

Caldeira de :
~ Chiller de
recuperagao absorcio

Energia

Agua de lubrifi cante elétrica

arrefecimento “ Iﬁ

« r
Gas Natural
” I:» @ I:‘ Agua quente

Reservatorio

Figura 2.1 - Esquema tipico de cogeracao.

Desta maneira, € promovido um aumento no aproveitamento energético dos sistemas
de conversdo de energia, com a reducdo das perdas quando comparado a sistemas onde a

producdo de energia elétrica e térmica ocorre separadamente, conforme mostra a Figura 2.2.
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Além do aumento no aproveitamento energético do combustivel, os sistemas de
cogeracdo apresentam cariter descentralizador, dada a necessidade de estar no local da
unidade consumidora, proporcionando uma economia nos investimentos em transmissao e

distribuicdo de energia.

Tecnologias convencionais Cogeracao
Combustiveis 100 unidades Combustiveis 100 unidades
48 % 52 9% 100 %
e Produgao de Sistema de
[ n e J eletricidade [ cogeragiao }

60 %

Perdas
energéticas

Eletricidade 15 %
18 %

Perdas
energéticas

44 %

Energia térm
processo
Energia térmica
para processo

Eletricidade
25%

Energia produzida utilizavel
85 %

As cogeragéao, ao produzir calor e eletricidade a partir de uma Unica fonte de energia, conduz a
redugdes nos custos de operagédo da ordem de 40%.

Energia produzida utilizavel
56 %

Figura 2.2 - Comparativo entre tecnologias convencionais/cogeragio

No Brasil, apesar das centrais de cogeracdo serem projetadas apenas para suprir a
demanda das empresas de grande porte, a comercializacdo de pequenas unidades de cogeracao
para atender os pequenos e médios estabelecimentos comerciais mostra-se como um nicho de
mercado com expressivo potencial, uma vez que estes estabelecimentos muitas vezes
requerem o uso de eletricidade, vapor, d4gua quente e frio. A falta de investimentos em novas
usinas e o crescente aumento na demanda da energia elétrica abrem espagco para
desenvolvimento e producdo em escala comercial de unidades compactas de cogeracio para

abastecer o mercado.

Diversos estudos tedricos e experimentais vém sendo realizados com o propdsito de
melhorar o desempenho de sistemas compactos de cogeragdo. Do ponto de vista tedrico,
modelos termodindmicos e econdmicos t€m sido desenvolvidos para projetos de cogeracao,
envolvendo a aplicacdo de microturbinas e motores a gids natural. Do ponto de vista
experimental, novas tecnologias em micro geracdo estdo sendo testadas associando
microturbinas ou motores de combustdo interna a trocadores de calor e a mdaquinas de
refrigeracdo visando a produgdo de energia elétrica, dgua quente e gelada. Nesta linha, o

Laboratério de Engenharia e Sistemas Térmicos (LabCET/EMC/UFSC), vem desenvolvendo
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varios estudos com microturbinas, moto geradores e trocadores de calor para a geracdo de

dgua quente e maquinas de refrigeracio por absorgdo.

Uma anélise envolvendo um motor a combustdo interna para gerar eletricidade e dgua
gelada a partir de uma maquina de absor¢@o de simples estagio foi desenvolvida por Silveira,
Walter e Luengo (1997). O calor é transferido da dgua de resfriamento e dos gases de
exaustdo do motor para uma maquina de absorcdo. O sistema foi projetado para atender as
demandas térmicas e elétricas de um prédio de uma universidade em paridade térmica, ou
seja, com a carga térmica de refrigeracdo completamente atendida. O motor foi testado com
6leo diesel, etanol hidratado e gis natural. O trabalho apresenta um modelo para prever o

custo da produgdo de energia elétrica e de refrigeragao.

Segundo Meunier (2002), a combinagao das unidades de geracdo de energia elétrica,
calor e frio empregando o conceito de cogeracdo, pode diminuir os niveis de emissdo relativa
de CO, na atmosfera em cerca 40%, dependendo da tecnologia de cogeragdo aplicada,

evitando desta forma o aquecimento global.

Matelli, Rucker e Bazzo (2002) analisaram diferentes cendrios para um sistema de
cogeracdo utilizando grupos geradores a gas natural para suprir a demanda elétrica e térmica
do Hospital Universitario da UFSC. Dados reais referentes a demanda térmica e elétrica

foram levantados a fim de realizar andlises exergética, econdmica e ambiental.

Rucker e Bazzo (2003) reportaram uma andlise termoecondmica para uma planta
compacta de cogeracdo consistindo de uma microturbina e uma maquina de refrigeracio por
absor¢cao agua/brometo de litio. Os resultados obtidos demonstram uma taxa de retorno de
19% considerando um tempo de operacdo em poténcia mdxima de 7200 horas/ano, com um

indice de utilizacio de energia primaria’ da ordem de 50 %.

Ho et al (2004) realizaram um estudo experimental de uma planta de cogeracdo
compacta composta por uma microturbina Capstone, uma maquina de refrigeracdo por
absor¢do 4gua/brometo de litio, dois trocadores de calor e uma torre de resfriamento. A
microturbina prove uma carga elétrica de 24 kW, enquanto fornece uma poténcia de até 58
kWt para o gerador da maquina de refrigeragdo, o qual climatiza um ambiente com uma

demanda térmica de 30 kWr. Os testes mostraram que a eficiéncia da planta é diretamente

1 . oye ~ . e, . L iy NN . , .
Aqui o termo “fator de utilizacdo de energia primdria” € utilizada no lugar de eficiéncia térmica total proposta
pelo autor. Uma discussdo maior sobre o tema € apresentada por Matelli, Rossa e Bazzo.
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proporcional a poténcia elétrica produzida pela microturbina além de ser maior quando a

planta opera em regimes prolongados.

Possidente ef al. (2006) reportaram os resultados experimentais para uma micro planta
de cogeragdo (6 kW.), utilizando trés moto geradores de diferentes cilindradas. Os resultados
apresentados mostram que sistemas de micro cogeracdo ja possibilitam obter um indice de
utilizacdo de energia primaria de 25 % e uma redugdo nos indices de emissdes de poluentes de
até 40%. Em contra partida, o periodo para o retorno do capital economico investido ainda se

apresenta como o maior obstaculo para a difusio desta tecnologia.

Uma completa revisdo do estado da arte dos critérios de selecdo de plantas de
cogeracdo com base no investimento de capital financeiro desde 1998 até 2006 foi realizada
por Biezma et al. (2006). Virios critérios de avaliacdo econdmicos para plantas de cogeragdo
baseados no valor presente liquido, taxa de retorno e periodo de retorno foram investigadas. O
estudo revela que a tomada de decisdo ndo deve ser baseada apenas em um dnico parametro

de andlise, mas sim em um conjunto de parimetros.

Cardona et al. (2006) identificaram a viabilidade técnica e econdmica da instalagdo de
sistemas de cogeracdo em aeroportos na Itdlia. O estudo apresentou uma relacdo de energia
elétrica e demanda térmica satisfatéria, o que indica a viabilidade para a instalagcdo de centrais
de cogera¢do produzindo eletricidade, dgua quente e gelada. Uma andlise da viabilidade
também foi realizada para um sistema de cogeracdo ainda ndo otimizado. O sistema
apresentou um grande potencial para a economia de energia primadria, reducdo nos custos

operacionais e na emiss@o de poluentes.

Um estudo experimental de uma micro planta constituida de um moto gerador de 12
kW, operando com gis natural, uma mdaquina de refrigerardo por adsorcdo de 9 kWr
utilizando silica gel e 4gua como pares de trabalho e um aquecedor com poténcia de 28 kWr
foi desenvolvido por Kong et al. (2006). A andlise energética para o sistema produzindo
eletricidade dgua quente e gelada apresentou um indice de utilizacdo de energia priméria2

superior a 70%.

Testes experimentais com uma micro planta de cogeracdo para uso em residéncias
também foram realizados por Lin et al. (2007). O sistema investigado emprega um moto

gerador de 6 kW, a diesel associado a um refrigerador doméstico de absorcio (sistema

% Vide nota 1.
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Eletrolux) de 60 litros. Os resultados apresentados mostram que a eficiéncia elétrica do moto
gerador bem como as emissdes de CO,, CO, HC e NOy néo sio afetada pela associagdo do
refrigerador ao moto gerador. O indice de utilizagdo de energia primdria para o sistema
produzindo eletricidade, dgua quente e dgua gelada atingiu 67,3% com o moto gerador
operando em carga maxima, representando um aumento de 205 % quando comparado com a

eficiéncia do moto gerador.

Atualmente, encontram-se disponiveis no mercado turbinas a gis que variam de 28
kW (microturbinas) a 400 MW. Nos projetos que utilizam este equipamento, os gases de
escape podem ser utilizados diretamente para o aquecimento, secagem ou para a produgdo de

frio associado com méaquinas de absorcao.

Os motores de combustio interna quando aplicados a sistemas de cogeragdo tém a seu
favor um bom comportamento sob cargas parciais, uma boa resposta a operagio intermitente e
uma ampla gama de poténcia em oferta no mercado (10kW até 30MW). Essa tecnologia,
entretanto, apresenta algumas restricdes para a recuperagdo de calor devido aos baixos niveis
de vazdo de gases de exaustdo. A quantidade de calor que pode ser efetivamente recuperada

depende do tipo de motor considerado, do seu porte, bem como do regime de operacao.

As relagdes entre as diversas tecnologias utilizadas na cogeragéo, a poténcia elétrica

de saida e o rendimento sdo apresentadas na Figura 2.3.

100
< 90+
o 80+ Sistema hibrido
2 704 PC SOFC — Turbinas Gas
X
© 60 .
o Sistema
c 50 ) avangado de
) Turbina a Turbinas a turbina
-_% 40-  Gas Gas com ciclo
% 30 combinado
o Motores a
20 Diesel e a Gas
10
| I | l
0,1 1 10 100 1000

Poténcia elétrica de saida [MW]

Figura 2.3 - Relacdo entre as diversas tecnologias de cogeracao.
Fonte: Santana (2003).

A opg¢do por motor, turbina ou qualquer outra tecnologia dependerd de diversos

parametros, tais como: a relacdo de demanda térmica, trabalho e/ou eletricidade, pre¢o do
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combustivel, preco da tarifa de energia elétrica, caracteristica da curva de demanda térmica e

elétrica do empreendimento, disponibilidade de combustivel, entre outros. A Tabela 2.1

demonstra alguns fatores para a escolha da tecnologia de cogeracgao.

Tabela 2.1 — Comparagdo entre as principais tecnologias existentes

para producio de energia.

Tecnologias
Parametros . .
Mqtor a Motor a GN Turbina a Turb{na a Microturbina
Diesel Vapor Gés
Eficiéncia (PCI)" 24 — 40¢
30-50 24 —45 30-42 20 -30
(%) 40 — 60"
Faixa de
poténcia [MW] 0,05-5 0,05-5 Qualquer 3-20 0,025 -0,25
Area requerida . 0,0019 — 0,0139 —
[m¥kW] 0,0204 0,0204 0,009 0.0567 0.1394
Custo da .
instalac;é.ob 800-1.500 800-1.500 800 - 1.000' 700 - 900 500 - 1.300
[US$/kWh]
DISPO‘[I;Z]Ihdade 90 - 95 92 -97 100 90 - 98 90 - 98
Periodo entre
revisdo geral 25-30 24 -60 >50 30-50 5-40
[x1000 h]
Tempo de 10-60
partida 10 [s] 10 [s] 1 -24[h] [min] 60 [s]
Pressao do
combustivel <354 6,9 -310 - 828 — 3447¢ 276 — 690"
[kPa]
Diesel GN GN
2 GN Lenha Biogas Biogas
L. Oleos . 2
Combustiveis residuais Biogés Ole? Pr,opano Prppano
GN Propano Carvao Oleos Oleos
destilados destilados
Nivel de ruido Moderaed oa Moderaed oa Moderaed oa Moderado' Moderado'
alto alto alto
Emissoes de
NO, 11‘2’1636‘ 0,99 - 12,7 0.816 0115’164‘ 0,181 — 0,998
[g/kWh] ’ ’
Uso do Calor 0,293 —
Recuperado 0,996 1.465 - 0,996 -3,516 1,172 -4,395
Custo de O&M 0,005 — 0,007 — 0,002 —
(US$/kWh) 0,008 0,015 0,004 0,008 0,002 - 0,01
Faixa de
Temperatura do 82 -482 150 - 260 - 260 -593 205 - 345

Calor Util (°C)

a — eficiéncia da maquina térmica; b — Sistemas de cogeragdo basico, ou seja, a maquina térmica instalada com o
recuperador de calor; ¢ — S6 turbina sem o ciclo de geragdo de vapor; d — Pode exigir compressor de gis; e —
Requer enclausuramento da drea; f — Enclausuramento agregado ao equipamento; g — Modo simples; h — Ciclo

combinado; i — Sem caldeira de geracdo de vapor. Fonte: Santana (2003).
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Valores tipicos de economia de combustivel sdo mostrados na Figura 2.4. Os sistemas
de cogeracdo com uma turbina a vapor reduzem o consumo de combustivel em torno de 15%
com relacdo a geracdo separada de eletricidade por uma planta de vapor e calor por um
aquecedor, por sua vez, um motor a diesel reduz o consumo de combustivel em torno de 25%
com respeito a producdo de eletricidade por um moto gerador a diesel e calor por um

aquecedor.

60%T
- 40.C0 PuS
2 50%T oma
® Ay oof
>
S g we
g S 40%T , .
8 ﬁ Ciclo combinado
3 €E %
[e) o/ T . z

e 2 30% Turbinas a gas G
o Q i
% 8 Diesel
e 20%T Turbinas a vapor
S T
o o
o 10% Turbinas com

ciclos fechados

i * !
1,0 2,0 3.0

Razéo entre a energia elétrica e térmica produzida

Figura 2.4 - Relag@o entre o percentual de combustivel economizado e
a razao entre a energia elétrica e térmica produzida para vérias
tecnologias de cogeracdo. Fonte: Educogen (2001).

Um outro fator que torna as plantas de cogeracdo ainda mais eficientes que as formas
de geracdo separada de energia elétrica e térmica é a proximidade entre o local da instalacdo
da planta e o consumidor final. Usualmente as plantas de cogeragao sdo instaladas préximo ao
local de consumo, reduzindo significativamente as perdas provenientes da rede de
distribuicdo, que representam cerca de 10 a 15 % da energia elétrica produzida.

A cogeracgao ¢é aplicavel em diferentes setores econdmicos que

necessitem simultaneamente de energia térmica e elétrica. Pode-se
observar na

Tabela 2.2 o potencial da aplicacdo dos sistemas de refrigeracdo por absorcao para os

diversos setores da economia.

Tabela 2.2 - Potencial de aplicacdo da refrigeracdo por absor¢do por
setores da economia (CORTEZ HW_DO apud. Santos, 2005).

Setor da Atividade Processo Fonte de energia
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economia disponivel
L o .. Resfriamento e Lenha e residuos
Primério Hortifrutigranjeiros .
estocagem de produtos agricolas
Usinas de agticar e dlcool, Resfriamento de )
inddstrias de papel e dornas d? Aproveltgmento de .
celulose, téxtil, quimicas e ferm.entagao, fontes usuais de energia
. petroquimicas. resfriamento, por meio da cogeragio,
Secundério congelamento, gds natural e residuos
_____ Industrlade ahmentos, estocagem de agricolas (bagaco, casca
laticinios, abatedouros, produtos, de arroz, palha etc.),
inddstria de bebidas e condicionamento de ar calor de processo.
inddstria de pescado. e cameras frigorificas.
Restaurantes, padarias, Camaras frigorificas, Lenha; gds natural;
Tercidrio hotéis, centros com.er(':iais, ar condicionado, Gases de exaustdo de
transportes rodovidrios, producio de gelo, 4gua motores, caldeiras,
ferroviarios e maritimos. fria aquecedores ou fornos.

Em distritos de utilidades, as plantas de ciclo aberto podem ser construidas ou mesmo
convertidas para sistemas de cogeragdo, suprindo a demanda térmica de uma cidade préxima,
de industrias, de viveiros e hortos etc. A distancia dos usudrios a partir da planta térmica € de
crucial importancia para a viabilidade do projeto, na maioria dos casos a distancia economica
€ de 10 km (Educogen, 2001). Em periodos ou regides de clima quente, um distrito de
refrigeracdo também pode ser economicamente vidvel. Neste caso, a energia térmica
proveniente da planta € usada para alimentar uma unidade de refrigeracdo por absor¢do e um
sistema de fornecimento faz a distribui¢do da dgua gelada para os usudrios. Outras duas
aplicagOes sdo os aterros sanitarios e as plantas de tratamento de esgoto. Em ambos os casos,
sao produzidos gds metano que pode ser empregado como combustivel em unidades de
cogeracdo baseadas em motores estaciondrios, onde a energia elétrica e térmica abastece as

comunidades vizinhas.

As dreas industriais apresentam as condi¢des ideais para a implementagdo de sistemas
de cogeracdo, uma vez que a variagdo da demanda na poténcia térmica e elétrica de todas as

industrias juntas € menor do que a cada industria se considerada separadamente.

No setor residencial e de prestagdo de servico, a combina¢do de demanda elétrica e
térmica, com um nivel e duracio apropriados para a cogeracdo, geralmente estio associados a
hotéis, hospitais, escolas e universidades, restaurantes, supermercados, centros executivos etc.
A energia térmica proveniente do processo de cogeracdo € utilizada no aquecimento de dgua
para limpeza, aquecimento ou refrigeracio de salas, lavanderias, secadoras, aquecimento de
piscinas entre outros. Um indicador da poténcia elétrica requerida no setor é mostrado na

Tabela 2.3.
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Tabela 2.3 - Demanda elétrica em diferentes estabelecimentos. Fonte:
Educogen, 200.

Area Demanda elétrica [kW]
Restaurantes 50 a 80
Condominios residenciais 50a 100
Supermercado 90a 120
Hotéis 100 a 2000
Hospitais 300 a 1000
Centros comerciais 500 a 1500
Universidades e escolas 500 a 1500
Centros executivos 500 a 2000

Quanto ao meio rural, a aplicagdo da cogeracdo pode resultar na economia de energia
trazendo beneficios econdmicos para as comunidades rurais. As unidades de cogeracdo
normalmente queimam derivados do petréleo ou gis natural. Entretanto, para as comunidades
do meio rural sdo mais interessantes as tecnologias que empreguem o combustivel disponivel
no local, tais como rejeitos da colheita, madeira e residuos de animais. Gaseificadores podem
ser empregados para converter os residuos organicos da safra e madeira em gés, que por sua
vez é usado em motores de combustdo interna. Biodigestores também podem ser empregados
para produzir biogds a partir de dejetos de animais. Os biodigestores apresentam a vantagem
de tratar os rejeito de animais, produzindo também, material orginico que pode ser
empregado como fertilizante ou ragdo para animais. Existem também beneficios ambientais
com esta aplicacdo. Sem um tratamento adequado, os residuos sdo queimados em
incineradores, com grande emissdo de poluentes devido a combustdo incompleta. Com a

utilizacdo de sistemas de cogeracdo, os niveis de emissdo sdo drasticamente reduzidos.

2.3.Impacto Ambiental

A cogeragdo pode acarretar efeitos adversos nas reservas de energia ndo renovaveis.
Estes efeitos podem ser reduzidos substancialmente se o sistema de cogeracdo for
propriamente projetado prevendo aumentos futuros na demanda local, se for cuidadosamente
integrado a rede energética da regido, se for dado a manutengdo e operado adequadamente ao

longo de sua vida util.

Somada a economia de combustivel e de recursos financeiros, a cogeragdo ainda pode
reduzir a taxa de emissdo de poluentes uma vez que emprega a energia contida no

combustivel de uma forma mais eficiente.
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Meunier (2002), no estudo da contribuicdo da cogeracdo no controle das mudancas
climaticas, identificou que, apesar das vdrias previsdes para os préximos 100 anos apontarem
para um grande crescimento nos niveis de emissdo de gases de efeito estufa, as emissdes de
poluentes podem ser controladas desde que politicas energéticas adequadas sejam adotadas. A
combinagdo das unidades de geracdo de energia elétrica, calor e frio empregando o conceito
de cogeracdo, diminuiria os niveis de emissdo de CO; na atmosfera em cerca de 10 a 40%,
dependendo da tecnologia de cogeracdo aplicada, contribuindo para a redugdo do
aquecimento global. Entretanto, quando uma grande planta de geracdo de energia ¢é
substituida por pequenas e dispersas unidades de cogeracdo, ndo é certo afirmar que a
qualidade do ar melhorard em todos os casos e aspectos. As grandes usinas estdo usualmente
localizadas em 4reas remotas, equipadas com equipamentos para controlar os niveis de
emissdo de poluentes além de possuir chaminés elevas para facilitar a sua dispersdo. Ao
contrdrio, as pequenas unidades de cogeracdo sdo normalmente instaladas préximas ou até
mesmo dentro das dreas urbanas, o que pode causar um efeito adverso na qualidade do ar
local. Este efeito € ocasionado em virtude da tecnologia de cogeracdo adotada. A tecnologia
de cogeracdo mais difundida nos centros urbanos € aquela baseada em motores de ciclo Otto e
Diesel. Essa tecnologia é a que mais contribui negativamente para a qualidade do ar,
primeiramente devido a sua alta (mas normalmente controlada) emiss@o de CO e NOyx e em
segundo lugar a grande quantidade de hidrocarbonetos ndo queimados. Estes fatores sdo
agravados pela forma com que os gases de combustdo sdo normalmente liberados para a
atmosfera. Na maioria dos casos a saida do escapamento fica préximo ao solo o que dificulta
a dispersdo dos poluentes, criando zonas com elevados indices de polui¢@o. O efeito dos altos
edificios nas correntes de ar pode criar um efeito de aprisionamento do ar originando
recirculagcdes, o que desta forma resultaria em concentragdes ainda maiores de poluentes

durante certas condi¢des do vento.

Além do impacto na qualidade do ar, também é importante atentar para o ruido, a
contaminag@o do solo e da dgua. A poluicdo do solo e da dgua podem ser resultados do
transporte e manuseio do combustivel, do tratamento final dado aos rejeitos (6leo lubrificante
usado, cinzas, borras, residuos de processos). O ruido é oriundo do préprio sistema de
cogeracdo. Os maiores responsdveis pela geracdo de ruido sdo os motores de combustdo
interna e as torres de resfriamento, sendo que o ruido emitido por um motor a combustio

interna é normalmente superior a 95 dB(A).
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Para reduzir estes efeitos que podem causar problemas nas dreas urbanas, certos
requisitos devem ser satisfeitos, como por exemplo, o local de instalacdo da planta deve ser
cuidadosamente escolhido, selecionar a tecnologia de cogeracdo com menores indices de
emissdo de poluentes, instalacdo de sistemas para controle de geracdo e propagacio de ruido,

construcdo de chaminés elevadas, construcdo de sistemas de coletas de residuos entre outros.

A Tabela 2.4 fornece os niveis tipicos de emissdes para vdrios sistemas de geracdo
termoelétrica. E conveniente lembrar que os niveis de emissdes dependem da tecnologia
adotada, do ano de fabricacdo, das condi¢cdes (manuten¢do) da unidade, da poténcia gerada,

do tipo e da qualidade do combustivel empregado etc.
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Tabela 2.4 - Valores tipicos de emiss@o de poluentes em centrais termoelétricas. Fonte: Educogen, 2001

Emissao especifica &
kW h

Sistema Combustivel Efl?:;l]lma .
CO, CO NOyx HC SOx Particulado
Carvao 3% S 34 1034,12 0,18 3,13 ,05 19,87 1,41
Turbinas a vapor (antigas) Oleo combustivel 1% S 31 887,06 0,18 3,18 0,05 4,76 0,23
Gads natural 31 651,74 0,09 3,04 0,18 = 0,05
Carviao 31° 11342 0,18 2,50 0,05 6,00 0,14
Turbinas a vapor (novas) 4 :
P Oleo combustivel com 31 887,06 0,18 136 005 3,63 0,14
baixo teor de enxofre
Oleo diesel 34 759,86 0,55 2,40 0,18 0,14 0,18
Turbinas a gas
Gas natural 34 59424 0,55 1,95 = = 0,05
Turbinas a gds com baixo . N N
Gas natural 38 531,68 0,30 0,50 =0 =0 0,04

NOx

A baixa eficiéncia do sistema com turbina a vapor nova deve-se a instalagdo de equipamentos para a reducdo de NOx e SO,.
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2.4.Sistemas de refrigeracdo por absorcao

z

O objetivo de um sistema de refrigeracio é o de manter uma regidio com uma
temperatura inferior aquela de sua vizinhanca. Os principais métodos de refrigeracio sdo: de
compressdo de vapor, de absorcdo de vapor, de ciclo a ar e termo-elétrico. Na grande maioria
das plantas, desde refrigeradores domésticos até grandes sistemas industriais, o principio de
compressdo de vapor é o mais utilizado para a geragdo de frio. Os demais sistemas sdo
empregados em casos especificos. O ciclo de absor¢do, por exemplo, é comumente

empregado em grandes plantas quimicas devido a necessidade de uma fonte de calor com

temperatura relativamente alta para alimentar o sistema.

No ciclo a ar, a redu¢do da temperatura é ocasionada pela expansdo do préprio ar. Este
processo foi por muito tempo utilizado como a principal forma de produgdo de frio em
embarcacdes. Atualmente este sistema € utilizado para o resfriamento da cabine das

acronaves.

O sistema termo elétrico funciona com base no principio do efeito de Peltier, isto é, o
efeito de produgdo de frio € causado pela passagem de uma corrente elétrica através da juncgdo
de dois metais diferentes. Pelo fato de sua eficiéncia ser reduzida, este sistema é empregado
em circunstincias especiais como na determinag¢do do ponto de orvalho das substincias, em

laboratoério.

O sistema de refrigerac@o por absorcdo de amonia € uma tecnologia conhecida desde o
século XIX. Entretanto, as aplicacdes desta tecnologia nas udltimas cinco décadas, em escala
mundial, mantiveram-se limitadas as grandes plantas industriais dos setores petroquimico,
fertilizantes e de alimentos. No Brasil, vérios estudos sobre a aplicacdo de sistemas de
refrigeracdo por absorcdo foram feitos, tais como, Santos (1980); Medeiros (1981);
Sresnewsky (1983) e Maia (1986). Poucas aplicacdes praticas foram feitas até entdo. Isto vem
confirmar as declaracdes feitas por Melo (gerente de co-gerac@o e climatizacdo da CEG)
destacando que os principais entraves para a disseminac@o do uso da absor¢do no paifs nao sao
técnicos e sim econdmicos, “Nao temos equipamentos de absor¢do fabricados pela industria

nacional e o prec¢o do gés é sempre um dos principais focos da discussdo.” (Abrava, 2005).

O ciclo de absor¢do (Figura 2.5) e o ciclo de compressdo de vapor possuem algumas
caracteristicas em comum, mas diferem em dois aspectos importantes, um relacionado com o

processo de compressao e o outro associado ao processo de separagdo do refrigerante. Em vez
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de se comprimir o vapor entre o evaporador e o condensador, o refrigerante de um sistema de
absorcdo é absorvido por uma substincia secundaria, denominada absorvente, de modo a
formar uma solucao liquida. Essa solucao liquida é, em seguida, bombeada para o gerador de
vapor, a uma pressao mais elevada. Como a variacido do volume especifico da solugdo liquida
com a pressdo € muito menor que a do vapor, uma quantidade significativamente menor de

trabalho mecanico é requerida pela bomba.

|Alta Presséo| | Baixa Presséo|

555 SSS

Valvula de
expansao

Retificador
Absorbedor

Fonte de BEherga
i)

a
Huido de Arrefedmento

Figura 2.5 - Sistema de absor¢do dgua/amonia.

O segundo aspecto consiste na introdu¢do de um mecanismo para a retirada do
refrigerante da solucdo liquida, antes de entrar no condensador. Este processo envolve a
transferéncia de calor de uma fonte que esteja a uma temperatura relativamente alta. Esta
fonte pode ser proveniente da queima de um combustivel como gés natural ou de uma fonte

mais atrativa como do calor rejeitado do processo fabril.
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CAPITULO III

3. O sistema de cogeracao e procedimentos experimentais

3.1.Descrigdo do sistema

A planta de cogeracdo montada no LabCET estéd baseada em cinco mddulos, conforme
ilustrado na Figura 3.1. A planta dispde de um feixe de cilindros para o armazenamento do
gds natural integrado a um sistema de seguranga e controle de pressdo, uma microturbina,
trocadores de calor, uma maquina de refrigeracdo por absor¢cdo dgua/amdnia e dois fan coils

utilizados na climatizacao.

A planta dispde ainda de um moto gerador e de uma segunda maquina de refrigeracio
de queima direta a gis natural. Entretanto, o projeto, montagem e os resultados obtidos nos

testes com estes equipamentos nao fazem parte deste trabalho.

1. Médulo de Géas Natural
Comprimido
X X
<
(©) -2 Q@
@ <] ¥+ 2. Mbdulo de Geragao
de Energia Elétrica
X Xdq
77
~ ::Kj/’
4
4. Médulo de
Geragao de Frio @
@ @ @ @ \‘/‘j T\
Maquina de @
absorgcao @ @ Y
B @ =
il @ @ @ 5. Médulo de Recuperagao de Calor

6. Modulo de <

Climatizagao

Linha de gas natural (alta pressao) ———  Fluido de aguecimento
Linha de géas natural (baixa presséo) Agua gelada

——— Gas de exaustao

Figura 3.1 - Diagrama esquematico da planta de cogeracdo.
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3.2.Médulo de fornecimento de gds natural comprimido (GNC)

O mddulo de fornecimento de gas natural consiste de um cesto de cilindros, com
capacidade para armazenar 150 Nm3 de GNC a uma pressao de até 240 bar. Os cilindros sdo
interligados através de um manifold, de onde parte uma unica tubulacdo de alta pressdo. Uma
véalvula reguladora de pressdo foi instalada para que o GNC seja transportado até a planta de
cogeracdo em um nivel de pressdo mais adequado, seguro e de acordo com as especificacdes
dos equipamentos. Na Figura 3.2 é mostrado o cesto instalado no LabCET composto por seis

cilindros.

Figura 3.2 - Cesto de cilindros de gés natural.

Devido a brusca reducdo de pressdo que ocorre nas valvulas redutoras, a temperatura
do GNC pode chegar a -50 °C causando um efeito de congelamento da membrana das
véalvulas e posterior quebra. Para conservar a integridade das valvulas redutoras, um sistema
de anticongelamento composto por um aquecedor elétrico, um reservatério € uma bomba
circula 4gua aquecida no interior das vélvulas. O sistema de anticongelamento das vélvulas

redutoras de pressdo é mostrado na Figura 3.3 (a).

O cesto de cilindros foi desenvolvido para uma autonomia de 15 horas de operagdo da
microturbina em carga maxima. Os dispositivos de controle e seguranga estdo montados no
cavalete instalado no interior do laboratério. A Figura 3.3 (b) mostra o cavalete instalado no
laboratério consistindo de um filtro, uma valvula reguladora, uma vélvula de alivio, dois

manometros € uma valvula shut-off.
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(a) (b)
Figura 3.3 - Sistema de anticongelamento da valvula redutora de
pressdo (a) e cavalete (b).

3.3.Médulo de geragdo de energia elétrica

O médulo de geracdo de energia elétrica € composto por uma microturbina Capstone
C330 LP, com poténcia nominal de 28 kW..,operando em condicio ISO E uma unidade
compacta que disponibiliza em torno de 80 kW de calor residual para aplicagdes em modo de
cogeracdo. Seu sistema de combustao apresenta alta eficiéncia, produzindo baixa quantidade
de NOx (méx. 9 ppmv nas condi¢des ISO), sem a necessidade do emprego de catalisadores de
pés-queima ou outro equipamento de controle de poluentes. Na Figura 3.4 € mostrada a
microturbina instalada em uma sala dotada de um sistema de tiragem para a renovagdo do ar,

sistema de reducdo de ruido e porta corta fogo.

(@) (b)

Figura 3.4 — Microturbina Capstone (a) e sistema de tiragem de ar (b).
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A Figura 3.5 apresenta esquematicamente a microturbina. Seus componentes
principais sdo o compressor, o regenerador, a cimara de combustdo, a turbina e o alternador.
Os componentes rotativos estdo montados em um Unico eixo, suportado por mancais
aeroestaticos. Este eixo aciona todas as partes girantes da microturbina. O resfriamento do
alternador é realizado pelo fluxo do ar de entrada do compressor. A microturbina ndo utiliza
nenhum tipo de refrigerante ou lubrificante, bomba, caixa redutora ou algum outro sistema

mecanico.

Alternador

Mancais aeroestaticos
Regenerador

Camara de
combustao

Compressor _
Turbina

Figura 3.5 — Vista em corte da microturbina.

O funcionamento esquematico da microturbina é apresentado na Figura 3.6.
Inicialmente o ar é aspirado (1) e comprimido (2) pelo compressor até a pressio de
aproximadamente 3 bar. Apds a compressao, o ar € pré-aquecido (3) pelos gases de exaustio
da turbina através do regenerador. O objetivo do pré-aquecimento é aumentar a temperatura
do fluxo de ar e, consequentemente, reduzir o consumo de gis natural na cimara de
combustio, aumentando assim a eficiéncia do ciclo. Na cidmara de combustdo, ocorre a
mistura do ar e do combustivel e posteriormente a combustao (4). O gis quente € pressurizado
e entdo expandido (5) na turbina gerando trabalho no eixo. A rotacdo da turbina pode

alcangar 96000 rpm.
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Aquecimento do ar
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Figura 3.6 - Esquema do funcionamento da microturbina.

3.4.Médulo de recuperagao de calor

Este médulo é responsavel pelo reaproveitamento da energia residual dos gases de
exaustio da microturbina. O mddulo é composto por um trocador de calor, uma motobomba,
um direcionador de fluxo e uma camisa de ago. A recuperagio da energia residual € feita por
intermédio de um trocador de calor do tipo contracorrente, aletado, de multiplos passes nos
tubos e fluidos nao misturados. O detalhamento completo do projeto é mostrado no Apéndice
A. Os parametros de projeto do trocador de calor (Tabela 3.1) foram selecionados
considerando-se a carga maxima de refrigeracdo da maquina de absorcdo (17 kWr) e poténcia
méaxima de operacdo da microturbina (28 kWe). Na Figura 3.7 € mostrado o trocador de calor
instalado na chaminé da microturbina na parede externa do laboratério. A energia recuperada
pelo trocador de calor € transportada até o gerador da mdquina de refrigeracdo por uma
solucdo de 4gua e monoetilenoglicol a 40% para permitir a operacdo em temperaturas de até

140 °C sem a ocorréncia de mudanca de fase.
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Tabela 3.1 - Parametros de projeto para o trocador de calor.

Especificacoes Lado dos tubos Lado das aletas
Fluido miﬁl(;le(ﬁll(;r?f;lailc/ol Gases de exaustio
Vazio 1500 kg/h 17 Nm3/min
Temperatura de entrada 120 °C 250°C
Temperatura de saida 130°C 155°C
Pressdo de operacdo 4 bar 0
Perda de carga 0.047 bar 3,6 mmca
Superficie de troca térmica 20 m?

Figura 3.7 — Trocador de calor.

A motobomba instalada no circuito foi dimensionada apenas para promover a
circulacio do fluido térmico. A Tabela 3.2 apresenta as especificacdes técnicas da
motobomba. Os cdlculos do dimensionamento dalinha do fluido térmico sdo mostrados no

Apéndice A. Na Figura 3.8 é mostrada a motobomba instalada e a linha de fluido térmico.

Tabela 3.2 -Caracteristicas técnicas da bomba do fluido térmico

Modelo Schneider BC 22R RTBR VT
Poténcia 4 hp
Vazdao max 10,8 m3h

Pressdo maxima 5 bar
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Figura 3.8 — Motobomba (a) instalada na linha de fluido térmico (b).

Para direcionar e controlar o fluxo dos gases de exaustio foi projetado um
direcionador de fluxo no formato de um “Y” e instalado na chaminé da microturbina. O
controle do fluxo de gases é feito por meio de um par de dampers, que automaticamente
direciona o fluxo de gas para o trocador de calor quando a maquina de absorcédo € ligada. O

direcionador de fluxo instalado na chaminé é mostrado na Figura 3.9.

Figura 3.9 — Direcionador de fluxo montado na chaminé da
microturbina.
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Para permitir a circulacio do fluido térmico ao redor das aletas e da parede externa do
gerador da maquina de refrigeracdo, a camara de combustdo foi substituida por uma camisa
que envolvesse toda a regido aletada do gerador. Detalhes relativos a superficie aletada do

gerador s@o mostrados na Figura 3.10.

(@) (b)
Figura 3.10 — Regido aletada do gerador

Tomando como premissa a limitacdo de espago fisico, quatro alternativas foram
propostas para o projeto da camisa de aquecimento, conforme mostrado na Figura 3.11. Todas
as configuracdes estdo baseadas no conceito de um copo que envolve o gerador, de maneira a
permitir a circulagdo dos gases provenientes da turbina (Figura 3.11 - alternativa A) ou de
fluido térmico (Figura 3.11 - alternativas B, C e D) em torno do gerador, no caso, o fluido

térmico sendo aquecido no trocador de calor sob temperaturas da ordem de 140 °C.
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Gerador _
Gerador

J 100@0"

Coletor bif
Camisa tusor Cami
Difusor amisa
Alternativa A: Aquecimento direto Alternativa B: Aquecimento indireto
com gases de exaustdo com fluido térmico

Gerador

ECoetor

Camisa

Coletor { :
Difusor Difusor

Alternativa C: Aquecimento indireto Alternativa D: Aquecimento indireto
com fluido térmico com fluido térmico

Figura 3.11 — Vista explodida das quatro alternativas porpostas para a
camisa de aquecimento do gerador utilizando.

A escolha da melhor alternativa dentre as propostas baseou-se nos resultados
qualitativos obtidos com a aplicacio de codigo computacional disponivel no mercado

relacionado com o cdlculo numérico do processo de escoamento e transferéncia de calor
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(CFD - Computational Fluid Dynamics). Com base nos resultados obtidos a alternativa D foi
a que apresentou os melhores resultados quando comparada com as demais alternativas
propostas. Na Figura 3.12 sdo mostrados os resultados numéricos obtidos para a alternativa D.
Observa-se uma distribui¢do quase que uniforme da velocidade do fluido térmico e do

coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo ao longo de toda a extensdo do gerador.

Velocity Wall Heat Transfer Coefficient
(lsosurface 1) m = T Pressure {Parede Interna)

0.50 {Isosurface 1) 10000
31800
0.45 9031
28320
— 8062
— 24840
—0.35

— 7093
— 21360

—6124

5155
| a8

— 7440 ~ 3217

3960 2248
480 1279
-3000 310

[Pal W m~-2 Kr-1]

—0.30 — 17880

l 14400
10920

¢) Coeficiente de
transferéncia de calor
Figura 3.12 — Resultados da simulagdo numérica para a alternativa D.

a) Velocidades b) Pressao

A descricdo completa dos procedimentos adotados e dos resultados obtidos para cada
alternativa propostas sao apresentados no Apéndice A. Na Figura 3.13 € mostrada a camisa de

aquecimento instalada na maquina de refrigeracao.

Figura 3.13 — Camisa de aquecimento do gerador instalada na
madquina de absorg¢ao.
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3.5.Médulo de producdo de frio

O moédulo é composto por uma maquina de refrigeracao por absor¢cdo Robur ACF 60
com queima direta de GN e de simples estégio, com uma poténcia nominal de 17 kWr. E uma
unidade compacta equipada com um condensador resfriado a ar e projetado para operar a
temperaturas ambientes de até 45 °C. O ciclo de refrigeragdo por absor¢cdo é baseado na
solucdo 4dgua/amodnia para a producdo de 4dgua gelada com temperaturas de 3 a 10 °C. A
madquina opera principalmente com energia térmica. A energia elétrica requerida estd limitada
a alimentacdo de um ventilador e uma bomba hidrdulica. Na Figura 3.14 € mostrada a
mdquina de refrigeragc@o por absor¢do Robur instalada em uma plataforma sobre o telhado do

LabCET, pronta para operacgao.

Figura 3.14 - Mdaquina de refrigeracio por absor¢do Robur ACF 60.

7z

A solucdo empregada no ciclo de refrigeracdo estudado € composta por amonia e
dgua. A amonia € o fluido refrigerante enquanto que a dgua atua como fluido absorvente. Os
principais componentes encontram-se esquematizados na Figura 3.15, na configuragio
original, no modo de queima direta de gis natural. No gerador, a solu¢do 4dgua/amonia é
aquecida produzindo vapor de amdnia e uma solucdo liquida com baixa concentracdo. A

solu¢do liquida com baixa concentra¢do de amonia € denominada de solug@o fraca.

Os vapores produzidos no gerador ainda contém uma quantidade significativa de dgua

dissolvida. Para aumentar a concentragdo de amdnia, o vapor passa pelo retificador, no qual a
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dgua arrastada € condensada. O vapor de amdnia aquecido e pressurizado deixa o retificador e

entra no condensador, onde € resfriado e condensado.

O liquido formado no condensador € entdo levado a um nivel de pressdo mais baixo,

através de uma vélvula de expansdo (1), de forma a baixar a sua temperatura, para entdo

entrar em um trocador de calor do tipo casco e tubo (pre-coller) e ter sua temperatura ainda
mais reduzida. Finalmente a amdnia liquida tem sua pressdo reduzida para a mesma pressao

do evaporador através de uma segunda vilvula de expansdo (2), de forma a atingir a

temperatura de 3 °C.
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Figura 3.15 - Configuracdo esquemadtica da maquina de refrigeragao.
(Fonte: Robur)

Com a temperatura reduzida, a amonia liquida entra no evaporador onde é evaporada,
devido a remocdo do calor absorvido pela dgua de retorno (12 °C). A amdnia com baixa
temperatura deixa o evaporador, retornado ao pre-cooler, onde absorve energia da amonia

liquida vinda do condensador completando assim o processo de evaporagao.

O vapor de amdnia entdo entra no absorvedor onde inicia o contato com a solugdo
fraca produzida no gerador. Como a pressio no gerador é maior, faz-se necessario o emprego

de uma vélvula estranguladora para reduzir a pressdo da solucdo fraca antes que ela entre no

absorvedor. E no interior do absorvedor que o processo de absorcdo ¢ iniciado, isto €, o vapor

de amonia € dissolvido pela solugéo fraca. Como o processo de absor¢do do vapor de amonia
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€ exotérmico uma grande quantidade de calor é produzida. Para que o vapor seja
completamente absorvido pela solucdo fraca, a solucio que deixa o absorvedor precisa rejeitar

calor no condensador/absorvedor.

Uma vez que o processo de absorcdo esteja completo, a solucdo liquida conterd uma

alta quantidade de amonia dissolvida. A solu¢do com alta concentracdo de amonia €

denominada de solucdo forte. Na saida do condensador/absorvedor uma bomba hidrdulica

eleva a pressdo da solugdo forte para o mesmo nivel de pressdo do gerador.

Como a solucgdo forte é bombeada para o gerador e estd a uma temperatura proxima da
temperatura ambiente, ela passa antes através do retificador, para promover a condensagio da
dgua contida no vapor, e do absorvedor para auxiliar no processo de absor¢do do vapor. Ao
passar através destes componentes a solucdo forte sofre um pré-aquecimento, reduzindo a
quantidade de energia consumida pelo gerador. Esta redu¢do promove um aumento na
eficiéncia e no COP do sistema. Com a entrada da solugdo forte no gerador o ciclo é

reiniciado.

3.6.Médulo de climatizacdo

7z

Este médulo é composto por dois fan coils Aquastylus CFE 16 COM?2, com
capacidade de refrigeracdo de 9 kWr cada e uma motobomba. Os fan coils estao instalados no
interior do LabCET, climatizando uma 4rea de aproximadamente 100 m2. Na Figura 3.16 sdo
mostrados os fan coils instalados em dois ambientes separados do laboratério. Uma
motobomba ¢ utilizada para promover a circulacio da dgua gelada entre a maquina de
absorcdo e os fan coils. Na Tabela 3.3 s@o apresentadas as especificacdes técnicas e na Figura

3.17 € mostrado a bomba de circulagao instalada no circuito de dgua gelada.

Figura 3.16 - Fan coils instalados no LabCET.
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Tabela 3.3 - Caracteristicas técnicas da motobomba da dgua gelada

Caracteristica Dados
Modelo Schneider BC 91 SSC
Poténcia 0,5 hp
Vazdo max 7,7 m3/h
Pressdo maxima 2,2 bar

Figura 3.17 — Motobomba de circulacdo de dgua gelada (a) e linha de
circulacao (b).

3.7.Méodulo controle e aquisicdo de dados

O esquema completo da instrumentacdo utilizada na planta de cogeracdo € mostrado
na Figura 3.18. A descricdo dos instrumentos utilizados na planta de cogeragéo € apresentada
na Tabela 3.4. Na linha de fluido térmico foram utilizados dois termopares tipo J, dois
mandmetros, um transdutor de pressdo manométrica e um transdutor de pressao diferencial. A
medi¢do da vazdo do fluido térmico € feita por meio de um medidor tipo turbina, resistente a

altas temperaturas (150 °C) e instalado em um trecho de tubulagdo reta a jusante do copo.



3. O sistema de cogeracdo e procedimentos experimentais

33

- . 03 | 06 07
04 Ay A ()
Maquina de ! @()3@ @ 07® \‘ﬁj 4\
bsorga -
absorgio 05 C%D @ @ @ O \
,,,,,,, U R— = \
<108 09 03
19909 4 il
o8 @03 0 —
2 )
11 > > >
********* —_—
Linha de géas natural (alta pressao) ———  Fluido de aquecimento
Linha de gas natural (baixa pressdo) ——— Agua gelada

——— Gas de exaustao

Figura 3.18 - Esquema de instrumentacao.
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Tabela 3.4 - Descri¢ao dos instrumentos.

N°  Descrigdo Fa1x.a ~d eg Incerteza
medicao

01 Mandmetro Krom-Schroder Pressao do gés 0-4b Nao
RFM 4R B100 natural ar disponivel
Medidor de vazao Krom- Consumo de gés 3

02 Schroder DM 40 R25 natural 33-65m¥%h £ 1% FE

03 Termopar tipo J Temperatura -40 - 375 °C +1,5°C
Transmissor de Pressdao Wirme ~

04 serie WTP 4010 Pressao 0— 10 bar +0,5
Transmissor de Pressao Dif. Pressao

05 Wirme WTPD 4060, diferencial 0 —1bar +0.25FE
Sistema de Medi¢do de Vazao Vazdo do fluido 3

06 P525-2/3-8550-1P/ P526-2012 térmico L5-213mh - + 1% FE

07 Mandmetro Record 0-7 Pressdo df’ fluido 0— 7 kef/em? 13% FE
kgf/cm? termico

08 Mandmetro Record 0-7 Pressdo dgua 0 -7 kef/cm? 13% FE
kgf/cm? gelada
Sistema de Medi¢do de Vazao Vazdo da dgua 3

09 51530-P0/3-8550-1P selada 0.6 1224 m%h 1% FE
Agilent 34970A Aquisition Aquisicdo de

10 . - -
Unit dados
Computador Intel/Pentium 2,8 Condicionamento

11 e Armazenamento - -
GB

de dados

FE — Fundo de Escala

Na linha da 4gua gelada, o monitoramento € realizado através de dois termopares tipo
J e dois mandmetros instalados a montante e a jusante do evaporador da maquina de
refrigeracdo. A medicdo do fluxo de dgua gelada é feita por um medidor de vazéo tipo turbina

instalado a jusante da maquina de refrigeracdo.

A medi¢do da temperatura dos gases de exaustdo foi feita por trés termopares tipo “J”,
um primeiro instalado logo na saida da microturbina e os outros dois a montante e a jusante
do trocador de calor, respectivamente. A vazdo dos gases de exaustdo foi determinada de
maneira indireta através da medicdo da pressdo dindmica com o auxilio de um tubo de Pitot e
de um micro-mandmetro de coluna de alcool. O principio de medi¢do baseou-se no
mapeamento da velocidade numa dada segfo transversal do duto. Para o caso da chaminé,
foram medidos seis pontos ao longo do didmetro, conforme mostra a Figura 3.19. Para
determinar o espagamento entre os pontos, foi aplicado o Método de Gauss (Nicolau e Giiths,

2001), de acordo com as equacdes (3.1) e (3.2).
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(1.1)

Q=A> vw, (1.2)

sendo p, e p, as massa especificas dos gases de exaustdo e do fluido manométrico,
respectivamente, g a aceleragdo gravitacional, /4 a altura lida no mandémetro, A a drea da
se¢do transversal da chaminé, v, a velocidade média entre os pontos simétricos na linha
transversal, w;, o peso associado a cada posi¢do da medicdo obtido pelo Método de Gauss e

Q avazdo dos gases de exaustdo.

@158 .

i

Figura 3.19 — Esquema da sec¢do transversal do duto mostrando os
pontos de medicao de pressdo dindmica (valores em mm).

Os sinais emitidos pelos transdutores de temperatura, pressdo e vazdo sdo coletados
por meio de uma unidade de aquisi¢do de sinais conectada a um microcomputador para a
armazenagem dos dados e geracdo de relatorios. A Figura 3.20 mostra a interface do software
utilizado na aquisicdo, tratamento e armazenagem de dados. No Apéndice 4 encontra-se

reunida toda a documentagéo técnica dos equipamentos utilizados na medicdo e aquisi¢do de

dados.

? Valores extraidos do material técnico fornecido pelo fabricante dos equipamentos.
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Figura 3.20 — Interface do software utilizado na aquisicao, tratamento
e armazenagem de dados.

A microturbina estd equipada com um painel mostrador localizado na parte frontal e

dispde de uma porta logica para a conexdo de um microcomputador permitindo o acesso

remoto (Figura 3.21).
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Figura 3.21 — Painel mostrador (a) e tela do controle remoto (b) da
microturbina.

Diferentemente da microturbina, a miquina de refrigeracdo ndo foi instrumentada para
acesso remoto por computador. O ajuste da temperatura de saida da dgua gelada é feito
diretamente na placa de controle da maquina. Na Figura 3.22 é mostrada a placa de controle
da mdquina de refrigeracdo por absorcéo, e no detalhe, o trimpot para o ajuste da temperatura

de saida da dgua gelada.
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Trimpot para o ajuste
da temperatura da
agua gelada

Figura 3.22 — Placa de controle da maquina de absor¢éo e trimpot para
ajuste da temperatura da dgua gelada.

O sistema de controle eletronico da mdquina de refrigeracdo foi originalmente
programado para operar apenas com queima direta de gas natural (ou GLP). Ao realizar a
alteracdo da fonte de energia utilizada pela maquina de absorcdo, o sistema de controle
eletrdnico original tornou-se inadequado para a sua operacdo. Para contornar este problema
foi desenvolvido, com o auxilio de um aluno de iniciag¢do cientifica do curso de engenharia
elétrica da UFSC, um dispositivo eletronico (mddulo simulador), mostrado na Figura 3.23,
com a fungdo de selecionar a fonte energética, simulando o sistema de queima de gas natural e
“enganando” desta maneira o sistema de controle original da maquina de refrigeracdo. Esta
solugdo ndo causou nenhuma alteracdo nos procedimentos originais de operacdo, seguranga

ou controle da maquina de refrigeracao.

Figura 3.23 — Médulo simulador.
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CAPITULO IV

4. Analise Termodinamica

O modelo matemético da planta de cogeracdo consiste num sistema de equacgdes
obtidas com base nas equagdes de conservacdo da massa e na primeira lei da termodinamica
aplicadas a cada um dos componentes da planta. A formulagdo foi implementada
computacionalmente através do EES — Engineering Equation Solver, contendo também o
pacote AWMIX para a determinag¢do das propriedades termodindmicas da solucdo agua/
amonia nos pontos de interesse. Relacdes complementares foram utilizadas a partir de dados e
informagdes fornecidos pelos fabricantes, em particular no caso da simula¢do da
microturbina. Na Figura 4.1 é mostrada, de forma esquematica, a configuracio da planta de

cogeracdo em dois subsistemas:

1. subsistema de geracdo termelétrica;

2. subsistema de geracgdo de frio.

Subsistema 2: Geragéao de frio Subsistema 1: Geragao termelétrica

Retificador
5 @
Gerador

Condensador

01 Evaporador Absorvedor. @ @

Rede de ar condicionado

Ar Gas Natural
a1 Il
Combustor

Rede elétrica

@

Gaés de Exaustdo

Trocador
de calor

Recuperador

Figura 4.1 - Configuracio do sistema de cogeragdo.

4.1. Subsistema de geracdo de energia elétrica

O sistema de geragdo de energia elétrica é constituido por um feixe de cilindros para

armazenamento do gas natural e uma microturbina operando em ciclo Brayton.. As equagdes
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que regem o modelo fisico dos componentes da microturbina apresentados na Figura 4.2 sdo
mostrados a seguir, considerando-se o compressor de ar, o regenerador, a cimara de

combustio, a turbina e o alternador.

As hipéteses assumidas para a simplificacdo do modelo empregado foram:

i. regime permanente.

ii. variacdo nula da energia cinética e potencial

iii. combustdo completa;

iv. comportamento de mistura ideal para o ar atmosférico e para o combustivel;

v. eficiéncia da cAmara de combustdo, da turbina e do compressor de ar constantes para
diferentes poténcias elétricas;

vi. Comportamento de gds ideal para o ar e os gases de exaustio.

Air Gas Natural

Gerador elétrico 2

| ~ 7  Recuperador
Gas de exaustao (— PY

Figura 4.2 - Representagdo esquemadtica da microturbina.

4.1.1. Compressor de ar (CA)

As equagdes empregadas para a simulacdo do comportamento do compressor foram:

Z’(H

TZK:TIK 1+ ! (i -1 4.1

nis'e,CA Pl

. i, (h, —
W, :M 4.2)

nCA
— MM

m,=AC-m, —* 4.3
i S VM (4.3)
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onde o sobrescrito “K”indica que as respectivas temperaturas sdo dadas em Kelvin, 77

ise,AC €

A sdo, respectivamente, a eficiéncia isentropica do compressor e a razdo entre os calores

ar

especificos do ar.

4.1.2. Turbina (TB)

As equagdes para a simulagdo da turbina foram:

K K Ps A”:x
Iy =T, l_nis'e,TB 1- F 4.4)
6
WTB =5 Ty (hS_hé) 4.5)
W, =Wp =W, (4.6)

onde 7, ,, corresponde a eficiéncia isentropica da turbina e A, corresponde a razdo entre os

calores especificos dos gases de exaustdo.

4.1.3. Camara de combustao

As equacdes empregadas para a simulacdo do comportamento do compressor foram:

iy = i, + 1, (4.7)
tiv, - PCI +1iny - hy =rig - hs + O, oo (4.8)
Opuss.cc =11, PCI (117 ) (4.9)
P =P (1=&pec) (4.10)

onde &,.. € a perda de carga na cAmara de combustdo, PCI é o poder calorifico inferior do

combustivel € 7). € a eficiéncia da cimara de combustdo.

A Tabela 4.1 apresenta os valores médios da composi¢do do gds natural medidos pela
SCGés durante o més em que foram realizados os testes com a planta de cogeracdo. A Tabela

4.1 apresenta os valores médios mensais da composi¢do do gas natural.
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Tabela 4.1 — Composicdo molar do gas natural (Fonte: SCGas).

Metano Etano Propano Butano e + Inertes
pesados
C1H4 C2H6 C3H8 C4H1()+ N2+C02 02
88,31% 6,23% 2,11% 1,04% 2,30% 0,01%

A eq (4.11) foi empregada para determinar as respectivas quantidades dos produtos
formados pela queima do combustivel no interior da camara de combustido. Como o fluxo de
ar que alimenta a reag@o de combustdo € muito maior que a quantidade de ar estequiométrica,

a hipétese de combustdo completa pode ser assumida.
C,H,,,,+a(l+¢)(0,+3,76N, +0,02H,0)——>dCO, + eH,0+ fN, +(a-9) O, (4.11)
onde ¢ corresponde ao de excesso de ar fornecido ao processo de combustao.

Aplicando-se os valores de concentracio molar descrito na Tabela 4.1 na equacdo
(4.11) s@o determinados os valores dos coeficientes estequiométricos a, d, e e f. A razdo de ar

combustivel em base molar é determinada pela equagdo

AC =a(1+¢)(1+3,76) (4.12)

4.1.4. Regenerador (RG)

As equacdes consideradas para a simulag@o do regenerador foram:

@0—2:2 (4.13)

i, -ep,, (I, =T,) = g -cp,, (T, —T;) (4.14)
P =P(1-¢pp ) (4.15)

P =P (1= ) (4.16)

onde &, wo © &, ke SA0, respectivamente, os fatores de perdas de cargas dos fluxos de ar e

dos gases de exaustao.
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4.1.5. Alternador (ALT)

A equagdo empregada para a simulagdo do comportamento do alternador foi:

W Mt :We, ALT 4.17)

net
We, ALT, net — We ALT — (WBW + WBS + WBFT ) (4.18)

onde 7,, e n,, representam os rendimentos do alternador e da microturbina. A poténcia

N

elétrica produzida pelo alternador e a poténcia elétrica liquida fornecida a rede sdo

representados por W, .. e W, ,,. . respectivamente.

4.2.Subsistema de geragdo de frio

O subsistema de geracdo de frio é formado pelo trocador de calor e pela maquina de

refrigeracdo por absor¢@o dgua/amdnia.

Gases de exaustio

i)

8 @

Fluido

térmico 9

Trocador de calor

1T

Figura 4.3 - Representacio esquematica do trocador de calor.

Para a simulagdo do comportamento térmico do trocador de calor, instalado a jusante
da microturbina e representado esquematicamente na Figura 4.3, as seguintes equacdes foram

consideradas
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(1+AQHX)QRET =it - (h, —hy) (4.19)
QHX = QGER (1 + AQGER ) (4.20)

— QHX
UAy = AT, o (4.21)

o _(L-T)-(R-1,) )

ML,HX
In (T7 -1 J
Ts - Tlo

F=F (1_ é:Pex,HX ) (4.23)

onde UA,,, € a condutancia global do trocador de calor. O fator de perda de carga no fluxo de

gases de exaustdo é dado por &,, . -

O programa para simulacdo da méaquina de refrigeragdo por absorcdo consiste na
solug@o das equacdes da conservagdo da massa total, conservagdo da massa para amonia, da
Primeira Lei da Termodindmica para regime permanente e da transferéncia de calor para cada
componente da maquina de refrigeracio, representados na Figura 4.4. As seguintes hipdteses

foram consideradas para a simulacdo do comportamento da méaquina de refrigeracéo

1. regime permanente;

ii. refrigerante no estado liquido saturado ao deixar o condensador;

iii. perdas de calor e de carga desconsiderdveis ao longo das tubulagdes;

iv. condi¢do de liquido saturado da solucéo forte na saida do condensador/absorvedor;
v. concentra¢do de amodnia na entrada do evaporador igual a 99%;

vi. solugdo no evaporador em equilibrio termodinamico;

vii. escoamento incompressivel;

viii. eficiéncia constante da bomba de solug@o para todas as faixas de operacio;

ix. Expans@o isoentdlpica nas valvulas de expansdo e no restritor.
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Condensador evaporativo

JT 11 2 12 Retificador ,
% @u e Wy jj_@_T
o
X
o

s Gerador
[
18 = | 14
24 28 E
° _ 9
13 - MN——N— oo
: ]
. T
25 ® = 19
i T 0 1l
X [ N TT
26 ®
5+ I
——e—
11T Evaporador Absorvedor

Saida fluido térmicou i) Entrada fluido térmico

290 @30

Carga térmica

Figura 4.4 - Representacdo esquematica da maquina de refrigeracéo

por

4.2.1. Gerador (GER)

absor¢ao.

Este equipamento é responsavel pela extracdo do vapor de amonia (refrigerante) da

solugdo forte por meio da adigdo de calor. Para a modelagem do gerador as seguintes

equacdes foram consideradas:

QGER +m18 ‘h18 +n'114 'h14 = n'117 ‘h17 +”.119 ‘}59

(1+§QGER)QGER =My CPpy (T9 _TIO)

gGER

UAger =

T,-T,

10

T9_T19

QGer
(T9 _T19 )

(4.24)

(4.25)

(4.26)

(4.27)

onde fQGER representa a perda de calor para o ambiente na camisa de aquecimento € cp,.,

corresponde ao calor especifico do fluido térmico.
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4.2.2. Retificador (RET)

Este equipamento € uma particularidade dos sistemas de refrigeracdo por absorcdo
usando a tecnologia dgua/amonia. A funcdo do retificador € retirar a dgua arrastada pela
amonia no processo de extrag@o, garantindo assim que amoOnia pura siga para o condensador.

As equacdes consideradas para a simulagdo foram

17 = 1y, + Mg (4.28)

;. X g =1y, X, + g X (4.29)

1y By = g Iy, + g g + QRET (4.30)

(I_AQRET)QRET :mlz(hm _hIZ) (4.31)
QRET

UA,, B =—"— 4.32

RET ATML,RET ( )

AT _ (T17 _T13)_(T22 _le) (4.33)

ML,RET —
ln(Tzz _lej
T17 _T13

4.2.3. Condensador (CO) e condensador/absorvedor (CABS)

O condensador da maquina de refrigeracdo por absor¢do possui duas fungdes basicas.
A primeira € de rejeitar a energia térmica produzida na absorcido da amonia pela solucdo fraca
(condensador/absorvedor) e a segunda é de transferir para o ambiente a energia térmica
contida no vapor que deixa o retificador, de modo a condenséi-lo (condensador). As equagdes

para a modelagem das duas partes do condensador estdo indicadas a seguir:
Q CABszmll(hZI _hu) (4.34)
Q C0=m22(h22 _h23) (4.35)

Q €O, total — QCABS + Qco (4.36)
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T;mb - T;r out
Ecaps = T T T’ 4.37)
amb 21
T:tmb - T:tr out (4 38)
£, =—m :
< T;mb - 7—'22
QCABS
UA, g =—— (4.39
s AT'ML,CABS )
QCO
UA,, =—20 4.40
ACO AT'ML,CO ( )

(T, -T,) (T -T,...)

ATML,CABS = (4.41)
ln 7—11 B 7—'umb
7-'21 - T'ur,rmt
(T - Tam ) - T - 7‘;”” out
ATy oo =— (72 T.r) (4.42)
In T23 — Tumb
T22 - T;r,uut

onde UA_,;; ¢ UA., s@o as condutincias globais para o condensador/absorvedor e para o

condensador, respectivamente.

4.2.4. Evaporador (EVA)

E o dispositivo responsavel pela remogio de calor da dgua gelada. Para a modelagem

do evaporador, as seguintes equacdes foram empregadas:

Qpvn =ity (Mg = i) (4.43)
QEVA = My (h27 - h%) (4.44)
Q.iEVA =1y, (h30 - h29e) (4.45)

Q:ZVA = Ty (hzn - hze) (4.46)
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Qmu’x,EVA = MIN (QII:‘VA;Q:ZVA) (4.47)

e = Leu (4.48)

EVA —
Qmax, EVA

VA, = A? £ (4.49)

ML,EVA

AT _ (T30 _Tz7)_(T29 _T26) (4.50)

ML,EVA —
In { T30 — T27 J
T29 _Tze

sendo que Q),, € O}, representam a maxima taxa de transferéncia de calor possivel para o

fluxo de agua gelada e para o refrigerante, respectivamente.

4.2.5. Absorvedor (ABS)

No absorvedor, déi-se o inicio da absor¢do do vapor de amonia pela solugdo fraca.
Uma parte da energia térmica gerada na reagdo de absorcdo ¢ utilizada para aquecer a solugio
forte antes de entrar no gerador (sistema GAX), aumentando desta forma o COP do sistema

de refrigeracdo. As equacdes consideradas para a simulagéo do retificador foram:

My + 1y, = 1y, 4.51)
1y X o + 15, X5, =11,,.X | (4.52)
My Ty + 1ty Ty = 1y Iy, + QABS (4.53)
(l_fQABS)QABS =1y, (h14 _h13) (4.54)
QABS
UA,, =—22— (4.55)
e ATML,ABS

AT _ (Tzle _T14)_(T21 _T13) (4.56)

ML,ABS —
In (Tzw — T14 J
T21 _T13
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AX=X,-X, (4.57)
(X31 _X19)

fr=at 1] (4.58)
(X14 _X19)

onde AX representa a diferenca das concentracdes de amonia nas solugdes forte e fraca, 7,,,

indica a temperatura da mistura adiabdtica que ocorre entre o fluxos de solucdes forte e fraca

que retornam do evaporador e gerador, respectivamente, e frcorresponde a taxa de

recirculacdo de solucdo pobre.

4.2.6. Trocador de calor da solucao (TCS)

No trocador de calor, circulam em contra-corrente os fluxos de amdnia provenientes
do condensador (lado quente) e do evaporador (lado frio). Para a modelagem do trocador de

calor da solugdo as seguintes equagdes foram consideradas:

QITCS =1y, (h24 - hZSe) (4.59)
Q;cs =1y, (hZSe —hy, ) (4.60)
Qma’x,TCS = MIN (Qchs ; Q;cs ) (4.61)
QTCS
Epeg = (4.62)
“ Qmu’x, TCS
QTCS =Ty (h24 —hys ) (4.63)
— QTCS 4 4
UA; s —ATML,TCS (4.64)

AT B (T, —Ty ) (Tos - To,) (4.65)

ML,TCS —
In {TM - Tzs j
Tzs - T27

onde Q,, s € 0 menor valor entre Q). € Q.. UA, acondutancia global do trocador de

calor da solugdo e &, fornece a efetividade para o trocador de calor da solugdo.
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4.2.7. Bomba de soluciao (BS)

~

E o equipamento responsdvel pelo bombeamento da solu¢do forte que deixa o
condensador/absorvedor para o gerador de vapor. As equagdes consideradas para a simulacdo

da bomba de solugdo foram:

swp = i(MJ (4.66)
Pri s
WBS =y, (h21 _hu) (4.67)

sendo que swp € o trabalho especifico da bomba e WBS o trabalho em kW.

4.2.8. Bomba da agua gelada (BW)

A bomba da dgua gelada tem por finalidade circular a 4gua gelada nos fan coils
instalados nas dependéncias do LabCET. Para a modelagem da bomba da 4gua gelada a

seguinte equagdo foi empregada:

_ m29 (9’81'AHSW)

BW
USW

(4.68)

onde AH g, ¢ a altura de carga que a bomba tem que vencer para deslocar o fluido.

4.3. Critérios para avaliacdo do desempenho da planta de cogeracdo

O desempenho de uma planta de cogeracdo depende da sua configuragdo, da carga,

das condi¢des do meio ambiente, do grau de utilizagdo e da natureza da energia produzida.

Diversos critérios de avaliagdo estdo disponiveis na literatura. Neste trabalho foram
considerados a efici€ncia elétrica da microturbina, o consumo especifico de combustivel, o
coeficiente de desempenho da maquina de refrigeragdo (COP), o indice de utilizagdo de

energia primdria (1cp) € o indice de economia de combustivel (FESR).

V' Eficiéncia elétrica da planta de cogeragao (1], )
A eficiéncia elétrica da planta de cogeracdo, dada pela equacdo (4.69), determina
quanto da energia do combustivel foi transformada efetivamente em energia elétrica e

disponibilizada na rede elétrica.
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14
— .e, ALT , net (4.69)
i, - PCI

1,
v Consumo especifico de combustivel (SFC)

O desempenho da microturbina pode também ser caracterizado pelo parametro de

consumo especifico de combustivel.

SFC = % (4.70)
W,

e

v’ Coeficiente de desempenho (COP )
O coeficiente de desempenho para miquina de refrigeracdo € definido como sendo a
razdo entre a capacidade térmica produzida e o calor entregue pelos gases de exaustdo para o

fluido térmico.

cop=— (4.71)
m7cpar (7—'7 - Té )

v’ Coeficiente de desempenho referéncia (COP’)

O coeficiente de desempenho da maquina de absor¢@o operando com queima direta é
usualmente definido com base na energia contida no combustivel por unidade de massa, o
poder calorifico inferior (PCI). Por sua vez o PCI é por definicio baseado em uma
temperatura de referéncia. Com a alteragdo do modo de aquecimento do gerador (queima
direta para aquecimento indireto) foi definido um coeficiente de desempenho de referéncia
(COP") que considera a energia total contida nos gases de exaustdo para uma temperatura de

referéncia. O COP° para a miquina de refrigeracio € dado pela equacio (4.72)

coP’ = S (4.72)
m,cp (T7 =T, )

onde o numerador representa o capacidade de refrigeracdo produzido e o denominador
representa a energia total disponivel associada aos gases de exaustdo que entra no trocador de
calor. Isto significa afirmar que o sistema de aquecimento do fluido térmico € considerado
como parte da mdquina de refrigeracdo. O calor disponivel nos gases de exaustdo estd

associado a temperatura de referéncia (7,,,) de 25 °C, mesma temperatura adotada nos
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célculos relacionados ao processo de combustido e entalpia de formacdo (Cengel, 2002),

permitindo a comparagdo direta do COP com a maquina de refrigeragdo com queima direta.

v Indice de utilizacdo de energia primdria para plantas com geracdo de
eletricidade e fornecimento de dgua gelada (7).,)

O indice de utilizacdo de energia primdria (Primary Energy Rate) identifica a

quantidade da energia do combustivel transformada em energia til, particularmente definido

para um ciclo de cogeracdo gerando energia elétrica e dgua gelada de acordo com a equagdo

(4.73).

u/e, ALT, net + QEVA

: 100 (4.73)
i, - PCI

Nep =

O mesmo coeficiente pode também ser considerado para caracterizar o desempenho de

um sistema convencional produzindo energia elétrica e d4gua gelada independentemente.

We, ALT, net + QEVA
W/e, ALT , net + QEVA
nel,c'onv COPwnv ’ ne[,wnv

1100 (4.74)

77CP,cmw =

onde 77 e COP,_  sdo a eficiéncia elétrica de um sistema de geracdo de energia elétrica

el ,conv cony

convencional e o coeficiente de desempenho de um sistema de condicionamento de ar por
compressdo de vapor, respectivamente. O rendimento elétrico tipico de uma central
termelétrica de ciclo combinado € de até 35% (Lora, 2007). As perdas oriundas das linhas de
transmissdo e distribuicdo sdo da ordem de 5 a 20%. Conjugando estes dois fatores obtém-se
um rendimento elétrico convencional da ordem de 30%. O coeficiente de desempenho de um
condicionador de ar tipo split convencional é de aproximadamente 2,8 (catidlogo fabricante

TOTALINE).

v Indice de utilizacdo de energia primdria para uma planta com geragio de
energia elétrica, dgua gelada e dgua quente (1), )

O célculo do indice de utilizagdo de energia primdria pode ser estendido para plantas
de cogeracdo, envolvendo a geracdo de energia elétrica, o fornecimento de dgua gelada e de

dgua quente, conforme a equagao (4.75).

W./e ALT, net + QEVA + QBui[er
LA X 100 (475)
cHr i, - PCI
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Para um sistema convencional, com produ¢do de energia elétrica, dgua gelada e dgua

quente, separadamente, pode-se definir um indice de utilizacdo dado pela equacio (4.76).

W, + Qs + O
UCHP’CWW — W e, ALT, net QEVA QBoller 100 (476)

e, ALT, net Q Q i
+ EVA + Boiler

ne[,wnv COR'onv ' ne[,conv nbui[er,conv ' 77«‘:[,wnv

O rendimento elétrico de um sistema de aquecimento de dgua que utiliza resisténcias

elétricas (boiler) foi estimado como sendo de 95%.

v Indice de economia de combustivel para plantas de cogeracd@o com producdo
de dgua gelada e eletricidade ( FESR,., )

O indice de economia de combustivel identifica a quantidade de combustivel
economizada com a substituicdo do uso da energia elétrica gerada em plantas convencionais
pela energia gerada na planta de cogeragdo para suprir uma demanda especifica de um grupo
de consumidores. De acordo com a eq (4.77) o indice define a relagdo entre o combustivel
gasto pela planta de cogeragdo e um sistema convencional para uma mesma poténcia elétrica

e mesma carga térmica.

' 4
QEVA + e, ALT, net —I/i14 . PCI

COP,. N om :
FESRCP — conv ncl:wn\ ne[,wn.v (4'77)
QEVA + m, ALT, net

COP,

conv ne[,wnv 77(:[ ,cony

Do ponto de vista da conservagdo de energia, a adocdo de planta de cogeracdo deve

ser feita somente para valores de FESR_, >0.

v Indice de economia de combustivel para plantas de cogeracdo com produgdo
de dgua gelada, de dgua quente e de eletricidade ( FESR,.

HP)
A relacdo entre o combustivel gasto por uma planta de cogeragdo e por um sistema
convencional para produzir agua gelada, dgua quente e gerando energia elétrica pode ser

definida pela equagdo (4.78).

W 0 0
e, ALT, net EVA boiler M
+ cop + . -my, - PCI
FESR _ Uel,conv conv nel,wnv nboiler,wnv nel,wnv (4 7 8)
CHP ~— ’ . . .
m, ALT, net QEVA Qboiler

+ +
77«9[ ,cony COR'onv ’ 77«9[ ,cony nbui[er,conv ’ 77«9[ ,cony
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Do ponto de vista da conservagdo de energia, a adocdo de planta de cogeracdo deve

ser feita somente para valores de FESR ., >0.

v' Razdo entre o capacidade de refrigeracdo e a poténcia elétrica gerada
(¢friu/el)
A equagdo (4.79) define a razdo entre o capacidade de refrigera¢do e a poténcia

elétrica para a planta de cogeragdo estudada.

¢frio/e[ =37 QEVA (479)

m, ALT ,net
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CAPITULO V

5. Simulacao computacional do sistema de cogeracao

5.1.Fluxo de informacades

A formulagdo foi implementada no cédigo computacional EES — Engineering
Equation Solver. Além de resolver as equagdes numericamente, o cddigo possui uma
biblioteca com as propriedades termodindmicas de diversos fluidos e substincias sélidas, o
que torna seu emprego apropriado para simulagcdes termodindmicas. O programa foi
elaborado em dois estigios distintos. No primeiro estdgio, dois algoritmos para a simulacio da
microturbina e da maquina de refrigeracdo foram desenvolvidos e testados separadamente. No
segundo estdgio, os dois algoritmos foram acoplados, de maneira a simular inteiramente a
planta de cogeracdo. A Figura 5.1 apresenta o fluxo das informacdes em tré€s blocos distintos,
de maneira amigdvel para que futuros usudrios tenham acesso. O acesso do usudrio ficard

limitado aos blocos A e C que correspondem aos dados de entrada e saida, respectivamente.

|

| Bloco-A |

! Dados de entrada da Dados de entrada da !

! maquina de refrigeragcao microturbina i

R N !
BlocoB

Simulagéo do
funcionamento da
maquina de refrigeracéo

Simulagéo do
funcionamento da
microturbina

Simulagao da planta de
cogeragao

Dados de saida da
maquina de refrigeragao

Dados de saida da
planta de cogeragao

Dados de saida da
microturbina

Figura 5.1 — Esquema do fluxo das informa¢des no programa.

5.2.Simulagcdao computacional do sistema compacto de cogeragdo

A Figura 5.2 mostra a tela principal do programa, onde o usudrio tem acesso a todas as

informagdes relevantes da planta de cogeracdo, como consumo de combustivel e o indice de
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utilizacdo de energia primdria. As linhas pontilhadas delimitam os quatro equipamentos que

compdem a planta:
i) suprimento de gds natural (GN);
ii) microturbina;

iii) trocador de calor;

iv) méquina de refrigeracao por absorgdo.

B ess Professional: F\DISSERTACAO\SIMULACOES EES\SIMULACAO TRABRALNHO\SIMULACAO COGERACAO VI EES - [Diagram W EEE
tl?aFl\e Edit Search Options Calculate Tables Plots “Windows Help Examples - E‘ﬂ

| 1P T == e 5 s Y ]

Programa para Simulacédo de Sistemas Compactos de Coqeragao

MAQUING DE REFRIGERAQIO FOR ABSORGIO Satamgn
: Poténcia elélrica liquida: 24,08 [0 22,08 [%]
Calor recuperade: a058 W] 2801 %]
Exaustio: a359 ] 3069 (%]
Perdas 118 g 10,1 (%]

Flantz de covempdn
Foténcia elétrica liquida: 2402 ]
Consume de combustivel:2 27 [Nm3fh]
Consuma energ. comb.: 1052 ]

Wi de shsomso

FERcp EEZ %]
PERGE o 1.5 [%]
PERpp S50 [%]
To
- PERHP zow 47,1 [%)
=t FESRcp: 0,09
FESRp 0.12
Fefth 137
oh ar .
MICROTUREINA M)
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, Poténcia prod. miciaturbina: 245 ]
: L4 ' Eficiéncia 22,44

Carga téimica suprida: 17,58 ]
Coeficiénte desempanho; 02082

Geua = 17,59 (kW]

H -
= 1 Gases exanstio Recipermior |

j‘g, Dados maq. refrig. ah:nlcﬁ]
]é, Dados do Trocador de cald
Porto Deserigio Fluxo missico Tem(puecl?tum Parto Deserigio Fluxo missica TemEneéz)tum j‘g; Dados da Microturbina |

tkals) (kgis)
1 - 02797 322 [ Agua ent. troe. calor 5 1322 §f5 Dados do G4s Natural
4 Gz natural 0,002308 2z 10| Agua sai. trc. calor & 430
7 Gas de exaustdo ent. troe. ealer 02821 2846 0 $alda da Sgua gelada 15 k=)
g

Gz de exaustéo sai. tro. calor 02821 1536 30| Retomo de 3gua gelada 15 1278

Figura 5.2 — Janela principal do programa.

O acesso as informagdes detalhadas de cada componente € feito através da tela principal por
meio de botdes de acesso. Cada botdo permite o acesso a uma determinada tela de controle,
onde os parAmetros de entrada sdo inseridos e os dados de saida sdo visualizados. A

Figura 5.3 apresenta as quatro telas de interface dos subsistemas da planta de

cogeracao.
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Figura 5.3 - Janelas secunddrias do programa de simulac¢ao da planta
de cogeracgio.

5.3.Validacdo do programa computacional

A validacdo do programa computacional foi feita a partir da comparacdo entre os
valores obtidos com o programa e com os dados fornecidos pelos manuais da microturbina e
da méquina de refrigeracdo, empregando o teste do Qui-quadrado para determinar o grau de
proximidade entre os valores comparados. Quanto maior o valor do Qui-quadrado calculado,
maior é a relagdo entre os valores obtidos com o programa e com os dados fornecidos pelos

manuais.

No modelo da microturbina, foram utilizados como pardmetros de avaliacdo o efeito
da temperatura ambiente na poténcia elétrica gerada e na eficiéncia, a variacido da vazao e da
temperatura dos gases de exaustdo em fungdo da poténcia elétrica gerada e o pardmetro de
correcdo da eficiéncia da microturbina. Este pardmetro é utilizado para corrigir a eficiéncia da
microturbina quando esta opera em cargas parciais. A calibracdo do programa de simulacdo
da microturbina foi feita a partir do ajuste das varidveis como as eficiéncias isoentropicas da
turbina e do compressor, da eficiéncia da cdmara de combustio, da efetividade dentre outras.

A Tabela 5.1 mostra a relagdo de todas as varidveis e os valores assumidos para cada uma.
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Tabela 5.1 — Valores dos pardmetros de ajuste da microturbina.

Equipamento Parametro de ajuste Valor Unidade
Eficiéncia isoentropica 81 %
Compressor A
Eficiéncia 95 %
_ Eficiéncia isoentropica 91 %
Turbina A
Eficiéncia 90 %
Regenerador Efetividade 0,70 -
Camara de combustdo Eficiéncia 99 %
Gerador Eficiéncia 98 %

Os valores obtidos e os dados fornecidos pelo fabricante da microturbina para as
diferentes condi¢des de operagdo sdo mostrados na Figura 5.4. Na Tabela 5.2 os valores

obtidos pelo teste do Qui-quadrado para a simulag¢do da microturbina.
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Figura 5.4 — Comparagdo dos valores obtidos pelo programa de
simulag@o e os dados fornecidos pelo fabricante da microturbina.
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Tabela 5.2 — Valores do qui-quadrado para microturbina.

Parametro Qui-quadrado
Eficiéncia da microturbina 0,99
Vazio dos gases de exaustio 1,00
Temperatura dos gases de exaustio 0,58
Parametro de correcdo de eficiéncia 1,00

Os valores do qui-quadrado préximos ou igual a 1 obtidos para a eficiéncia, a vazdo de
gases de exaustdo e para o parametro de correlacdo da eficiéncia mostram que os valores
simulados representam muito bem os valores fornecidos pelo fabricante. O parimetro
temperatura dos gases de exaustdo apresentou um valor menor de qui-quadrado, mas ficou a
cima de 0,50. Portanto pode-se afirmar que o programa computacional representa de maneira

satisfatéria o comportamento fisico da microturbina.

No modelo da maquina de refrigeragc@o por absorgéo foi utilizado como parametros de
avaliacdo o efeito da temperatura ambiente na capacidade de refrigeracdo para diferentes
regimes de operagdo. O procedimento de para o ajuste do modelo da maquina de refrigeragao,
como no modelo da micorturbina, também consistiu no ajuste de varidveis de calibragdao. A

Tabela 5.3 mostra a relacio de todas as varidveis e os valores assumidos para cada uma.

Tabela 5.3 — Valores dos parametros de ajuste da microturbina.

Equipamento Pardmetro de ajuste Valor Unidade
Trocador de calor Capacitancia global 0,5 kW/K
Gerador Efetividade 0,5 -
Condensador Efetividade 0,6 -
Condensador/Absorvedor Efetividade 0,7 -
Trocador de calor da solugdo  Efetividade 0,9 -
Bomba solugdo dgua/amodnia  Eficiéncia 80 %
Bomba de fluido térmico Eficiéncia 80 %

Evaporador Concentragdo de NH3 99 %
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Os valores obtidos computacionalmente e os dados fornecidos pelo fabricante para as
diferentes condi¢des de operacdo sdo mostrados na Figura 5.5. Na Tabela 5.3 os valores

obtidos pelo teste do Qui-quadrado para a simulacdo da maquina refrigeracdo sdo mostrados.
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Figura 5.5 — Comparacdo dos valores obtidos pelo programa de simulagao e os
dados fornecidos pelo fabricante da maquina de absorcao para diferentes
temperaturas de evaporacao (Tz).

Tabela 5.4 — Valores do qui-quadrado para a maquina de refrigeracao.

Temperatura de evaporacao Qui-quadrado
4,4°C 0,91
5,6 °C 0,93
6,7 °C 0,98
7,8 °C 0,57




5. Simula¢do computacional do sistema de cogeragao 60

Como mostrado na Figura 5.5, os dados fornecidos pelos fabricantes da méquina de
refrigeracdo e pelo programa de simulagdo apresentaram a mesma tendéncia. Os valores do
teste Qui-quadrados obtidos para as quatro temperaturas analisadas mostram que os dados
possuem uma boa concordancia entre si e sdo desta forma representativa, ja que os valores do

qui-quadrado ficaram a cima de 0,5 em todas as temperaturas de evaporacdo analisadas.

De forma geral, como nenhum valor abaixo de 0,5 no teste do Qui-quadrado foi
encontrado, assume-se que o programa computacional representa de forma satisfatoria o

comportamento fisico da planta de cogeracao.
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CAPITULO VI

6. Resultados e discussao

Os ensaios realizados com a planta de cogeracdo consistiram basicamente em trés

etapas sendo elas:

i) Operacdo da planta com geracdo apenas de energia elétrica (modo simples), nas poténcias
de 5, 10, 15, 20 e 25 kW,, em periodos de 20 minutos em cada nivel de poténcia, com o
objetivo de analisar os efeitos causados pela associagdo da maquina de refrigeracdo no
funcionamento da microturbina;

ii) Operacdo da planta de cogeracdo em poténcias de 10, 15, 20 e 25 kW, , em periodos de
140 minutos em cada nivel de poténcia e intervalos de 24 horas entre cada ensaio, com o
objetivo de identificar o tempo de entrada em regime permanente da planta;

iii) Operacdo da planta de cogeragdo nas poténcias de 5, 10, 15, 20 e 25 kW,, em periodos de
60 minutos em cada poténcia , sem intervalos, com o objetivo de analisar o funcionamento

e os parametros de desempenho sob cargas parciais.

Durante os testes foram monitoradas e armazenadas a cada 5 segundos a temperatura,
a pressdo e a vazdo do gds natural, a temperatura dos gases de exaustdo na entrada da
chaminé, a poténcia instantanea gerada pela microturbina, a temperatura da sala onde a
microturbina esta instalada, as temperaturas, pressdes e vazdes nas linhas de fluido térmico e
de dgua gelada, a temperatura dos gases de exaustdo na entrada e na saida do trocador de
calor, a temperatura nas salas climatizadas e a temperatura ambiente na plataforma. Todos os
ensaios das trés etapas foram repetidos trés vezes sob condi¢des similares a fim de aumentar a

confiabilidade dos dados experimentais.

Como a microturbina e a méquina de refrigeracdo estdo instaladas em locais
diferentes, cada uma delas ficou sujeita a uma temperatura ambiente diferente durante os
ensaios. A faixa de temperatura ambiente registrada na sala da microturbina foi de 26 a 28 °C.
Na plataforma, a temperatura ambiente medida oscilou entre 31 e 35 °C. Em virtude disso, os
resultados previstos pelo modelo computacional foram obtidos ajustando-se a temperatura do
ar de entrada na microturbina em 28 °C e a temperatura ambiente para a maquina de

refrigeragdo em 33°C.

Pelo fato de nfo se ter controle da carga térmica nas salas do laboratério que estavam
sendo climatizadas, os ensaios foram realizados em periodos especificos do dia procurando

evitar fortes oscilagdes.
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Com o propésito de melhor entender o comportamento térmico de todo o sistema, as

andlises foram estruturadas da seguinte forma:

i. Influéncia do trocador de calor no desempenho da microturbina ;

ii. Tempo de partida da planta de cogeragdo;

iii. Comportamento térmico da microturbina no modo cogeracio;

iv. Comportamento térmico da maquina de refrigeragdo no modo cogeracio;

v. Desempenho da planta de cogeracao.

6.1.Influéncia do trocador de calor no desempenho da microturbina

Os primeiros testes tiveram o objetivo de avaliar a influéncia causada pelo sistema de
reaproveitamento de calor no desempenho da microturbina. Foram realizados tr€s ensaios
para diferentes cargas com a microturbina operando em modo simples (MS) e outros trés com

a microturbina operando em modo cogeragcdo (MC).

A Figura 6.1 mostra que a eficiéncia elétrica da microturbina praticamente nio foi
afetada pela insercdo do trocador de calor na chaminé. Contrariando expectativas, para as
poténcias de 5 a 20 kW. a eficiéncia elétrica da microturbina operando em modo de cogeragio
foi levemente superior a eficiéncia elétrica em modo simples. A ocorréncia deste fato é
atribuida a dificuldade em manter constante a temperatura na sala onde a microturbina esta

instalada.
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Figura 6.1 — Eficiéncia elétrica da microturbina operando em modo
simples e em modo cogeracdo para diferentes poténcias.

Uma comparacdo quantitativa da variacdo na eficiéncia, na poténcia elétrica e no

consumo especifico de combustivel entre os dois regimes de operacdo é apresentada na
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Tabela 6.1. A maior diferenca encontrada em termos absolutos para o rendimento elétrico foi
de 9,3 % para a poténcia de 5 kW, enquanto que para a maxima poténcia foi de 4,6 %.
Também na poténcia de 5 kW, foi observada a maior diferenca relativa na poténcia elétrica,
atingindo 1,3 % da poténcia produzida pela microturbina operando em modo simples.
Naturalmente, a tendéncia apresentada pela variacdo no rendimento elétrico se repetiu no
consumo especifico de combustivel apresentando uma diferenca maxima de 4,0 % entre os

modos de cogeragdo e de modo simples.

Tabela 6.1 - Comparacdo entre a eficiencia (), pot€ncia elétrica
gerada e consumo de combustivel especifico (SFC) da microturbina
operando em MS e MC.

. e a . Consumo especifico de
Rendimento elétrico Poténcia elétrica p

Poténcia combustivel

Gerada 77, ;s =7,y Diferenca W Ms — W we Diferenca SFC,,; —SFC Diferenga
relativa relativa relativa

(kW] [%] (kW] [%] [g/kWh] [%]

5 -0,7 -9,3 0,07 1,3 93 7,4

10 -0,2 -1,6 -0,03 -0,3 8 1,0

15 -0,3 2,2 -0,03 -0,2 19 2,8

20 -0,3 -2,0 -0,02 -0,1 8 1,3

25 1,0 4,6 0,23 1,0 -17 -4,0

6.2.Tempo de partida da planta de cogeracdo

Apesar de a microturbina atingir o regime permanente em poucos minutos, o tempo
necessdrio para a maquina de absorcdo entrar em regime permanente foi elevado. Isto se deve
a dois fatores principais. O primeiro deles estd relacionado a forma com que a energia residual
nos gases de exaustdo ¢ transferida para o gerador. O fluido térmico utilizado no sistema de
aquecimento precisa atingir uma temperatura minima para “ativar” a produ¢do de amdnia no
interior do gerador. O segundo fator estd vinculado a prépria inércia térmica que os sistemas
de absorcdo apresentam. Esta inércia € devida, sobretudo, ao tempo necessdrio para que a

solu¢d@o no interior do gerador atinja sua temperatura de operagao.

A Figura 6.2 mostra o tempo necessdrio para a partida e para a entrada em regime
permanente da microturbina com uma carga de 10 kW.. Nota-se que a poténcia requerida é
atingida antes mesmo do primeiro minuto de operacdo, o que indica que o seu tempo de

partida € curto.
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Figura 6.2 — Tempo de partida e de entrada em regime permanente da
microturbina para poténcia de10 kWe.

A Figura 6.3 mostra a variagdo das temperaturas da dgua gelada e do fluido térmico
em funcdo do tempo de operagdo da planta de cogeracdo nas poténcias de 10, 15, 20 e 25
kW.. Desta figura podem-se evidenciar duas importantes caracteristicas da maquina de
refrigeracdo modificada: a condig@o para o inicio da geracdo de frio e o tempo transcorrido até
o regime permanente. A respeito da primeira caracteristica, para todas as poténcias testadas, a
geracgdo de frio teve inicio somente quando a temperatura do fluido térmico atingiu os 125 °C.
Isto demonstra que apenas fontes de calor com temperaturas superiores a 130 °C podem ser
utilizadas como fonte de energia. Com relagdo a segunda caracteristica o tempo transcorrido
para a entrada em regime permanente foi superior a 40 minutos para o caso mais rapido
(potencia de 25 kW). Este tempo é relativamente longo quando comparado com os
equipamentos que utilizam sistema o sistema de compressao mecanica para a geragao de frio.
Como medida para mitigar esta caracteristica pode-se melhorar a eficiéncia do sistema de

recuperacdo de calor e buscar fontes de calor com temperatura mais elevadas.
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Figura 6.3 — Tempo de partida para as poténcias (a) 10 kW, (b) 15

Na Figura 6.3 convém notar ainda que o AT entre as temperaturas do fluido térmico

kW, (¢) 20 kW, e (d) 25 kW..

aumenta sensivelmente com o aumento da poténcia gerada. Isto implica em maior quantidade

de energia térmica sendo transferida para o gerador, acarretando um aumento na producéo de

frio.

Na Figura 6.4 sao apresentadas as temperaturas dos gases de exaustido a montante (T;)

e a jusante (Ts) do trocador de calor para as poténcias de 5, 10, 15, 20 e 25 kW, em fungdo do

tempo de operacdo da planta de cogeracdo. Nota-se pela Figura 6.4 que a temperatura a

montante do trocador de calor (T7) estabiliza rapidamente para todas as poténcias enquanto

que o tempo de estabilizacdo da temperatura a jusante do trocador de calor (Ts) decresce com

poténcia gerada.

Temperatura [°C]

5KW, 10kW, 15kW, 20kW, 25kW,

—{— Montante, T7
—O— Jusante, T8

60 120 180

240 300

Tempo de operagdo [min]

Figura 6.4 — Temperaturas dos gases de exaustdo a montante e a

jusante do trocador de calor.
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A Figura 6.5 mostra as temperaturas do fluido térmico a montante (T;) e a jusante
(Ty) do trocador de calor para as poténcias de 5, 10, 15, 20 e 25 kW, em funcio do tempo de
operacdo da planta de cogeracdo. Como discutido anteriormente, observa-se aqui um aumento

no AT entre as temperaturas do fluido térmico com o aumento da poténcia gerada.
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Figura 6.5 — Temperaturas do fluido térmico a montante e a jusante do
trocador de calor.

A Figura 6.6 mostra as temperaturas da dgua gelada a montante (T3) e a jusante (Tog)
da maquina de absor¢éo para as poténcias de 5, 10, 15, 20 e 25 kW, em funcdo do tempo de
operacdo da planta de cogeracdo. A redugdo da temperatura da dgua gelada observada estd
diretamente associada com o aumento da quantidade de amdnia produzida no gerador. Esse
aumento deve-se ao aumento no fluxo de energia transferida ao gerador e ao aumento da

temperatura do fluido térmico.
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Figura 6.6 — Temperaturas da 4gua gelada a montante e a jusante da
madquina de absorg¢ao.

Na Figura 6.7 € mostrado o comportamento da temperatura na sala climatizada e do ar
na saida do fan coil para as poténcias de 5, 10, 15, 20 e 25 kW, em funcdo do tempo de
operacdo da planta de cogeracdo. O regime de estabilizagdo das temperaturas ndo foi atingido
devido ao tempo de operagdo da planta, mas percebe-se claramente o efeito de climatizagio
nas salas do laboratério como resultado do aproveitamento dos gases de exaustdo da

microturbina.
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Figura 6.7 — Temperatura média na sala climatizada e do ar na saida
dos fan coils.

6.3. Comportamento térmico da microturbina no modo cogeracdo

Na Figura 6.8 s@o apresentados os valores da eficiéncia da microturbina operando em
modo cogeragdo obtidos pela bancada experimental, pelo programa de simulagdo e pelo
manual do fabricante para diferentes poténcias. Os dados do fabricante e do programa de
simulagdo apresentaram uma boa concorddncia e mantiveram a mesma tendéncia para toda a
faixa de operag¢do da microturbina. Em contra partida, os dados experimentais ficaram bem
abaixo do esperado. A maior diferenca entre a eficiéncia apresentada pelo fabricante e a
obtida experimental foi observada na poténcia de 20 kW, chegando a 20% da eficiéncia do
fabricante. Este fato € atribuido a dificuldade em manter a pressdo do GNC constante em 1,5
bar (man), na qual os dados do fabricante estdo referenciados. Essa redug@o na pressdo de
alimentacdo exige que a microturbina desloque mais trabalho para o compressor de

combustivel, diminuindo assim a energia entregue a rede e conseqiientemente a eficiéncia.
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Mesmo com a queda da pressdo na linha de GNC a curva de eficiéncia da microturbina
apresentou uma tendéncia similar as demais curvas da figura até a poténcia de 20 kW.. A
partir deste ponto foi verificado um rdpido aumento na eficiéncia saltando de 15,3 para 20,9%
para a poténcia de 25 kW.. Este comportamento é conseqiiéncia do gerenciamento dos bicos
injetores de combustivel na cdmara de combustio. Para poténcia inferiores a 20 kW, trés
bicos injetores s@o mantidos acionados, enquanto que para a poténcia de 25 kW. a
alimentacdo da microturbina € feita por unico bico injetor na parte central da cadmara de
combustdo denominado pelo fabricante de sistema premix. O A janela “Solenoid States
Status” do programa supervisério, mostrada na Figura 6.9, indica para o usudrio a situagfo
dos injetores e do premix durante o funcionamento da microturbina. O indicativo verde e

vermelho indica que o equipamento estd acionado ou desligado, respectivamente.
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Figura 6.8 — Valores da eficiéncia da microturbina previstos pelo
programa de simulagfo, pelo fabricante e obtidos pela bancada
experimental para diferentes poténcias.
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Figura 6.9 — Janela Solenoid States Status do programa supervisorio
da microturbina.

A Figura 6.10 mostra a vazio dos gases de exaustdo para as diferentes poté€ncias de
operacdo da microturbina. Os valores experimentais apresentaram a mesma tendéncia dos
resultados obtidos pela simulacdo, entretanto ficaram abaixo dos valores obtidos na
simula¢do. Essa diferenca deve-se a vazamentos no damper instalados na chaminé. Os valores
obtidos pela simulacdo reproduziram os valores fornecidos pelo fabricante com pequenas

variagdes, jd que foram utilizados no ajuste o programa computacional.
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Figura 6.10 — Valores da vazdo do gases de exaustao para diferentes
poténcias de operacdo da microturbina.

Na Figura 6.11 sdo mostradas as temperaturas dos gases de exaustdo na entrada da
chaminé obtidos na bancada experimental, pelo programa de simulacio e fornecidos pelo
fabricante da microturbina para diferentes poténcias. Durante os ensaios experimentais a
temperatura dos gases de exaustdo na entrada da chaminé se manteve entre 247 e 308 °C para
a faixa de poténcia de 5 a 25 kW.. Nessa condicdo os gases de exaustdo podem efetivamente

ser utilizados como fonte de calor para a miquina de absorcao.



6. Resultados e discussdo 70

320
3001
280
2601
2401
2201

de exaustao [°C]

200_- —{1— Fabricante
] —O— Experimental
180 i —— Simulagio

0+
5 10 15 20 25

Poténcia elétrica gerada [kWe]

Temperatura do gis

Figura 6.11 — Temperatura do gases de exaustdo diferentes poténcias
de operacdo da microturbina.

Niao foram levantados dados experimentais relacionados com a temperatura ambiente
durante o periodo de ensaios, para avaliar alteragdes no desempenho da microturbina. A
andlise dos efeitos da temperatura ambiente foi realizada apenas com os resultados previstos
pelo programa e pelo fabricante. Foram utilizados como dados de entrada a pressdao do GNC
de 1,5 bar (man) e a méxima poténcia gerada para temperatura ambiente variando na faixa de
15 a 50 °C. Os resultados sdao mostrados na Figura 6.12. Os valores obtidos mostraram-se
coerentes quando comparados com os dados do fabricante. Como ja era esperado, a efici€ncia
da microturbina decai com o aumento da temperatura ambiente, sendo 24,2% a maior
eficiéncia registrada para a poténcia de 27,5 kW, na temperatura de 15 °C. J4 para uma
temperatura ambiente de 50 °C a efici€ncia da microturbina ndo passaria de 20%, gerando

pouco mais de 18 kW..
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Figura 6.12 — Efeito da temperatura ambiente na eficiéncia e na
poténcia elétrica da microturbina.

O diagrama de Sankey para a microturbina é mostrado na Figura 6.13, com os fluxos
de energia simulados na condicio de operacdo de 25 kW, e temperatura ambiente de 28 °C.
Observa-se que a energia residual nos gases de exaustio corresponde a 73,2 kWr, ou seja,
66,7% da energia gasta com o combustivel, atrativo tecnicamente o uso de equipamentos

associados a microturbina para o reaproveitamento desta energia.

114,5 kW

73,2 kW
104,3 ¥ !
/ o \ 66,7 %
Regenerador
41,2 kW
37.5%  22kw
7~ 20%
S Compressor
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108,8 kW 2041 % 2
|:> 0% 62.8 % oo
25,5 kw \
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1,01 kW 8,7 kW Alternador 04 %
0,9 % 79%

Figura 6.13 — Diagrama de Sankey para a microturbina operando em
25 kW, e temperatura ambiente de 28 °C.

6.4.Comportamento térmico da mdquina de refrigeracdo no modo
cogeragdao

Na Figura 6.14 € mostrado o comportamento das temperaturas dos gases de exaustio a
jusante da microturbina, a montante e a jusante do trocador de calor. A diferenga de até 30 °C
entre a temperatura a jusante da microturbina e a montante do trocador de calor representa
uma perda energética para o ambiente devido a falta de isolamento nesse trecho da chaminé.
A temperatura dos gases de exaustdo a jusante do trocador de calor variou na faixa de 140 a
204 °C, o que sugere o reaproveitamento de uma quantidade ainda maior de energia, que pode

ser utilizada para alimentar sistemas de aquecimento de 4gua por exemplo.
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Figura 6.14 — Temperaturas dos gases de exaustdo a jusante MT, a
montante e a jusante do trocador de calor para diferentes poténcias
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elétricas.

As temperaturas do fluido térmico a montante e a jusante do trocador de calor sdo

mostradas na Figura 6.15. Uma elevagio pronunciada foi observada na temperatura a jusante

do trocador apds a poténcia de 10 kW,, acompanhada de um aumento na diferenga entre as

temperaturas a jusante e a montante do trocador. Esta diferenca de temperatura € atribuida a

redugdo da vazdo do fluido térmico no interior do trocador de calor ocasionada pelo fendmeno

de cavitagdo que ocorre no rotor da bomba. As temperaturas a montante e a jusante do fluido

térmico obtidas pela simulacdo nio captaram este fendmeno. Numa tentativa de minimizar o

efeito da cavitacdo a linha de fluido térmico foi pressurizada de modo a operar com pressao

de até 6 barg. Este procedimento reduziu o efeito da cavitacdo, mas ndo a eliminou. Valores

maiores de pressdo ndo foram empregados devido a limitagdo técnica dos equipamentos da

planta.
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Figura 6.15 — Temperaturas do fluido térmico a montante e a jusante
do trocador de calor para diferentes poténcias elétricas ajustadas na
microturbina.

Na Figura 6.16 € mostrada a poténcia consumida no gerador para diferentes poténcias
elétricas. Os valores obtidos experimentalmente e pela simulacio computacional ndo
apresentaram uma boa concordancia principalmente nas poténcias mais elevas, atingindo uma
diferenca relativa de até 50 % na poténcia méxima. Com tudo, uma tendéncia de crescimento
da poténcia consumida com a poténcia elétrica pode ser observada tanto nos dados
experimentais quando nos simulados. Este efeito deve-se ao fato da variacdo da vazdo do
fluido térmico, devido ao fendmeno de cavitacdo, ndo ser considerada no programa

computacional. Na simulagio a vazao do fluido térmico € assumida constante.
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Figura 6.16 — Poténcia consumida no gerador para diferentes
poténcias elétricas ajustadas na microturbina.
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As temperaturas da dgua gelada a montante e a jusante da méaquina de refrigeracdo sio
mostrados na Figura 6.17. Com a microturbina operando na poténcia de 5 kW, as

temperaturas da dgua gelada ficaram acima dos 23 °C com uma diferenca de 1°C entre os
fluxos a montante € a jusante da maquina de refrigeragdo (ATy,,). Com o aumento da
poténcia elétrica ajustada na microturbina, verificou-se uma reducdo nas temperaturas a
montante € a jusante € um aumento no ATy, . Esse efeito € justificado pelo aumento do fluxo
de calor no gerador e também pelo aumento da temperatura do fluido térmico resultando na
geracdo de uma quantidade maior de amonia no interior do gerador que se traduz no aumento
da capacidade de remover calor no gerador. A temperatura da dgua gelada a jusante atingiu

9,8 °C com um ATy, igual a 3,5 °C para a poténcia elétrica de 25 kW, e com os dois fan

coils operando a0 mesmo tempo.

Os valores previstos pelo programa de simulagdo apresentaram a mesma tendéncia dos
valores experimentais com os resultados muito proximos. A maior diferenca relativa

observada foi de 9 %, para a poténcia de 25 kW..
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Figura 6.17 — Temperatura da dgua gelada a jusante e a montante da
maquina de refrigeracdo por absorcio para diferentes poténcias
elétricas.

Um teste adicional foi realizado para a poténcia elétrica de 25 kWe e com os apenas
um fan coil em operacdo. As temperaturas da dgua gelada obtidas a jusante e a montante da
mdaquina de refrigeracdo sdo mostradas na Figura 6.18. Observa-se que para uma carga
térmica menor (um fan coil) a temperatura da dgua gelada atinge a temperatura de 4 °C

ajustada na maquina de absor¢do e a mantém durante todo o restante do teste. Demonstra-se
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assim que a maquina de absorcio modificada ndo s6 tem a capacidade de atingir a

temperatura ajusta como de manté-la durante as varia¢des de carga.
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Figura 6.18 — Temperatura da dgua gelada a jusante e a montante da
madquina de refrigeragdo com operacio de um fan coil.

Na Figura 6.19 é mostrada a capacidade de refrigeracdo para diferentes poténcias
elétricas. A capacidade de refrigeracdo € linearmente proporcional a variagdao da poténcia
elétrica produzida na turbina. Para a poténcia de 5 kW,, a capacidade de refrigeracdo
produzida foi de 4,5 kWr. Esse valor praticamente quadruplicou para a poténcia de 25 kW,
chegando a 18,1 kWr. Este comportamento € resultado do aumento da quantidade de energia
térmica disponibilizada nos gases de exaustdo e a sua transferéncia para o gerador da maquina
de absor¢do. Os valores previstos pelo programa de simulacdo mostraram-se coerentes com 0s

obtidos experimentalmente com uma méxima diferenga relativa de 30% na poténcia de 5 kW..
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Figura 6.19 — Capacidade de refrigeracdo maxima para diferentes
poténcias elétricas ajustadas na microturbina.
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A Figura 6.20 mostra o coeficiente de desempenho (COP) e o coeficiente de
desempenho referencia (COPY) da madquina de refrigeracdo obtidos experimentalmente. Com
a substitui¢do da cdmara de combustdo pelo sistema de recuperacdo de calor, o COP da
madquina de refrigeracdo sofreu uma reducdo de quase 60%, passando de 0,6 (segundo dados
do manual técnico) para 0,26 para a poténcia de 25 kW.. Essa reducdo ocorreu sobre tudo
devido a redugdo na temperatura solugc@o no interior do gerado, conseqiiéncia da reducio da
temperatura da fonte quente (fluido térmico) Como a maquina de absor¢éo foi projetada para
operar com uma temperatura externa no gerador de aproximadamente 1200 °C (temperatura
da chama do gis natural), a temperatura interna do gerador sofreu uma redugdo quando

passou-se a utilizar o fluido térmico na temperatura maxima de 160 °C (Figura 6.15).

O COP apresentou uma elevagao até a poténcia de 20 kWe e estabilizando na poténcia
de 25 kWe. Esse comportamento deve-se ao fendmeno de formacdo de vapor na tubulagio do
fluido térmico, ja discutido no item 6.4. O COP’ apresentou um aumento muito mais discreto
em relacio ao COP, ji que o aumento capacidade de refrigeracio foi diretamente

proporcional ao aumento do calor total disponivel na chaminé.
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Figura 6.20 — COP experimental e COP previsto pelo programa de
simulac¢@o para diferentes poténcias elétricas.

A influéncia da temperatura ambiente no COP e na capacidade de refrigeracio foi
simulada pelo programa de simulacdo computacional e é mostrada na Figura 6.21. A
temperatura ambiente afeta sensivelmente tanto a capacidade de produg¢do de frio da maquina
de refrigeracdo quanto o seu COP. O aumento da temperatura ambiente causa um aumento na

pressdo no condensador, elevando também a pressdo no interior do gerador. Com o aumento
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da pressdo e para a mesma temperatura de operagdo, a quantidade de amdnia produzida no
gerador decrescer. Assim, com menos fluido refrigerante circulando no evaporador a

capacidade de refrigera¢@o diminui provocando a redu¢do no COP.
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Figura 6.21 — Simulagdo da influéncia da temperatura ambiente no
COP e na capacidade de refrigeragao.

A Tabela 6.2 apresenta os dados previstos pelo programa de simulagdo computacional
para a capacidade de refrigeracdo produzida pela planta de cogeragdo para diferentes
temperaturas ambientes e diferentes temperaturas da dgua gelada. A Tabela 6.2 caracteriza o
comportamento da maquina de refrigeracdo por absor¢do, operando associada a microturbina,
sob variadas condi¢des de operagao.

Tabela 6.2 — Capacidade de refrigeracdo da planta de cogeragdo em

kW para diferentes temperaturas ambientes e diferentes temperaturas
da 4dgua gelada.

Temperatura da dgua

Temperatura ambiente [°C]
gelada a jusante da

méquina de absorgio [°C] 25 30 35 40 45
4 9,8 9,5 8,9 7,6 4,7
6 15,7 15,1 14,0 11,8 7,5
8 18,2 17,5 15,9 12,9 7,5
10 18,9 17,8 16,0 13 7,5

12 19,0 17,9 16,2 13 7,5
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6.5. Desempenho da planta de cogeragcao

Na Figura 6.22 é mostrada a comparacio entre o indice de utilizacdo de energia
primdria para produgdo de eletricidade e dgua gelada (77.,) obtidos experimentalmente, pelo
programa de simulacdo e para uma planta convencional* para diferentes poténcias elétricas. A
microplanta de cogerag@o atingiu um 7)., de 36,5 %, o que corresponde a um aumento de 75
% no aproveitamento da energia fornecida pelo combustivel a microturbina, quando
comparado com a eficiéncia da microturbina. Como observado no célculo da eficiéncia da
microturbina (item 6.3), 0 7], também apresentou uma leve ascensdo entre as poténcias de 5
a 20 kW, e um crescimento acentuado para a poténcia de 25 kW.. Esse acréscimo é devido ao

aumento pronunciado da efici€ncia da microturbina nesta poténcia (Figura 6.8) como ja

discutido no item 6.3.

Apesar do aumento observado no aproveitamento da energia contida no combustivel,

0 7-p da planta compacta de cogeracdo em estudo ficou muito abaixo do 77 de uma planta

convencional para geracdo de energia elétrica e de frio. Efeito justificado, sobretudo pela
baixa eficiéncia apresentada pela microturbina durante os ensaios, quando comparada a
grandes plantas termoelétricas operando em ciclo combinado, e pelo baixo COP da miquina

de refrigeracdo por absorc¢ao.

Os resultados tedricos obtidos no programa de simulagdo apresentaram a mesma
tendéncia de crescimento com o aumento da poténcia elétrica, porém mantiveram-se um
pouco acima dos valores experimentais obtidos. Mais uma vez, observa-se a que o programa
computacional ndo captou a variacio da efici€éncia da microturbina para as poténcias abaixo

de 20 kWe.

* Vide Capitulo IV item 3
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Figura 6.22 — Indice de utilizacdo de energia primaria para a planta de

cogeracdo com geragdo de eletricidade e 4gua gelada para diferentes
poténcias elétricas.

O indice de economia de combustivel para a planta de cogeracdo com producdo de

dgua gelada e eletricidade ( FESR,,, ) para diferentes poténcias elétricas é mostrada na Figura

6.23. Os resultados experimentais demonstram uma menor atratividade para a configuracio
adotada da planta de cogeragdo. Operando na poténcia de 5 kW,, a planta de cogeracdo em
andlise consome 2,2 vezes mais combustivel que um sistema convencional de geracdo de
eletricidade e frio. Esse indice melhora com o aumento da poténcia elétrica, mas sem atingir
valores positivos, que representariam economia de combustivel. Como descrito na anélise
anterior, o baixo rendimento da microturbina associado ao baixo COP da madaquina de
refrigeracdo causaram um efeito negativo no indice de economia de combustivel. Um
aumento no fator de economia de combustivel pode ser obtido com a melhoria na
transferéncia do calor residual para o gerador, minimizando as perdas térmicas e o efeito de

cavitacdo na bomba do sistema de recuperacao de calor.

Os valores previstos pelo programa de simulacdo apresentaram uma tendéncia

satisfatoria com a excecdo da poténcia de 5 kWe.
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Figura 6.23 — Indice de economia de combustivel para planta de

cogeracdo ( FESR, ) com producdo de dgua gelada e eletricidade para
diferentes poténcias elétricas.

A Figura 6.24 mostra a capacidade de refrigeragdo produzida por quilowatt de
poténcia elétrica gerada (¢,,,,.,) para diferentes poténcias. O aumento da poténcia elétrica
ndo causa efeito significativo na capacidade de refrigeracio da maquina de absorcdo. O

grande efeito da poténcia elétrica ndao estd, portanto na capacidade térmica, mas sim na

temperatura do frio produzido.
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Figura 6.24 — Razdo entre a capacidade de refrigeracdo e a poténcia
elétrica gerada para diferentes poténcias.

A elevada temperatura dos gases de exaustdo a jusante do trocador de calor (Ts)

verificada na Figura 6.14 permite que uma quantidade adicional de energia térmica seja
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recuperada e utilizada em outros processos como a geracdo de dgua quente. O efeito nos
parametros de desempenho da planta com a recuperagio adicional de calor foi simulado sendo

apresentado na Figura 6.25 a Erro! Fonte de referéncia nao encontrada..

Na Figura 6.25 € mostrado o indice de utiliza¢do de energia primdria de uma planta de
cogeracdo e de um sistema convencional com geracdo de energia elétrica, 4gua gelada e dgua
quente para diferentes poténcias elétricas. O 7)., da planta de cogeragdo supera 0 7]y, do
sistema convencional apenas na poténcia de 25 kW.. A Figura 6.25 ainda mostra uma
tendéncia do aumento do 7.,, de cogeracdo sobre o convencional para as poténcias

superiores a 25 kWe. Sugere-se assim que a associacdo destas plantas de maneira suprirem

uma quantidade maior de energia.
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Figura 6.25 — Indice de utilizacdo de energia primaria para a planta de
cogeracdo com geragdo de eletricidade, 4gua gelada e 4gua quente
para diferentes poténcias elétricas.

Na Figura 6.26 é mostrado o indice de economia de combustivel para a planta de
cogeragdo com geracdo de energia elétrica, dgua gelada e dgua quente (FESR,,) para
diferentes poténcias elétricas. Como conseqii€éncia do aumento no indice de utilizagdo de
energia primadria, o indice de economia de combustivel da planta de cogeracdo assume valores

positivo para as poténcia superiores a 15 kW, e passando a justificar seu uso do ponto de

vista da economia de energia.
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Figura 6.26 — Indice de economia de combustivel para a planta de
cogeracdo com geracdo de energia elétrica, dgua gelada e dgua quente
(FESRyp ) para diferentes poténcias elétricas.

O diagrama de Sankey para a planta de cogerag¢do ¢ mostrado na Figura 6.27 com os
fluxos de energia simulados para a poténcia de 25 kW,, nas temperaturas ambientes de 28 °C
e de 33 °C para a microturbina e para a maquina de refrigeragdo, respectivamente. Com a
proposi¢do da planta de cogeragdo, 29% da energia do combustivel que era descartada para a
atmosfera passou a ser aproveitada, o que corresponde a uma diminui¢do de quase 45 % no
desperdicio de energia pela chaminé. A poténcia elétrica consumida na mdaquina de

refrigeracdo € de 0,1 kW,, cerca de 0,3 % da energia térmica transferida para a maquina.
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Figura 6.27 — Diagrama de Sankey para a planta de cogeragdo temperatura
ambiente para a microturbina de 28 °C e para a mdquina de refrigeracdo de
33 °C.
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7.

CAPITULO VII

Conclusao

O desenvolvimento de uma planta de cogeracdo compacta com geracdo de energia

elétrica e producao de dgua gelada para climatizacdo e de um programa computacional para

simula¢do do funcionamento da planta foram apresentados neste trabalho. A substitui¢do da

camara de combustdo pelo subsistema do fluido térmico para o aquecimento do gerador na

mdaquina de absorcao foi bem sucedida. Durante os testes de funcionamento e durante todos os

ensaios realizados ndao foram registrados problemas de operacdo. Em termos gerais foi

possivel concluir:

ii.
1il.

iv.

vi.

Vii.

A viabilidade técnica da adaptagdo da méaquina de refrigeracio por absor¢do a fontes de
calor residual para a producéo de agua gelada;

Ganho da ordem de 75% no aproveitamento de energia contida no combustivel.
COP de 0,26 a plena carga da microturbina, superando expectativas.

O aumento da poténcia elétrica acarreta em uma reducao na temperatura da dgua gelada
e um aumento da capacidade de refrigeracao.

O tempo de partida da maquina de refrigeracido depende fortemente da temperatura dos
gases de exaustdo e por conseqiiéncia da poténcia elétrica gerada;

Apesar do aumento observado no aproveitamento de combustivel, o indice de
utilizacdo de energia primadria da planta de cogeracdo ficou muito abaixo do indice de
utilizacdo de energia primdria para um sistema convencional para a geracdo de energia
elétrica e producdo de dgua gelada;

As temperaturas medidas a jusante do trocador de calor permite que uma quantidade
maior de calor seja reaproveitada, como no aquecimento de dgua, aumentando o indice
de utilizacdo de energia primadria da planta;

viii. A proposta da instalacio de um aquecedor de dgua a jusante do trocador de calor

iX.

il.

1il.

apresentou um indice de energia priméria superior a de um sistema convencional para a
producgdo da mesma quantidade;

Observa-se que para uma carga térmica menor (um fan coil) a temperatura da dgua
gelada atinge a temperatura de 4 °C ajustada na maquina de absor¢do e a mantém
durante todo o restante do teste. Demonstra-se assim que a maquina de absorgdo
modificada ndo sé tem a capacidade de atingir a temperatura ajusta como de manté-la
durante as varia¢des de carga

Para trabalhos futuros com a planta de cogeracdo montada. sdo sugeridos:

Opcao pela utilizacdo de vapor como fluido térmico intermedidrio entre o trocador de
calor e o gerador da maquina de refrigeracao;

Uma anélise ampliada do sistema que inclua também a geracdo de dgua quente para
uso comercial;

Uma andlise exergética que compare resultados de plantas compactas de cogeragdo
com plantas convencionais de energia, visando a geragao distribuida;
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iv. A definicdo de parametros termodindmicos que efetivamente demonstrem o real
desempenho e ganho energético com a aplicag@o de ciclos combinados de poténcia e
frio; e

v. O impacto ambiental na aplicacdo de combustiveis alternativos e renovdveis em
substitui¢do a combustiveis derivados do petrdleo e gés natural.
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APENDICE A

PROJETO E MONTAGEM DA BANCADA EXPERIMENTAL

Conforme descrito no Capitulo 3, a bancada experimental integra cinco mddulos
distintos, consistindo do feixe de cilindros para armazenamento de GN, a microturbina, o
sistema de recuperacdo de calor, a maquina de refrigeracdo e duas unidades de climatizacio

(fan coil) instaladas nas dependéncias do LabCET.

Os trabalhos relacionados ao projeto de dissertagdo se concentraram na adaptacdo do

sistema de recuperagdo de calor conforme ilustrado na Figura A.1.

Figura A.1 - Esquema da tubulacéo do sistema de circulagdo do fluido
térmico.

Basicamente os trabalhos de adaptag@o se orientaram nos seguintes itens:
i. Gerador da maquina de refrigeracao;

ii. Trocador de calor instalado na chaminé;

iii. Tubulacdo para a circulac@o do fluido térmico;
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iv. Tubulacdo de dgua gelada;

A.1 Adaptagdo da mdquina de refrigeracdao

O projeto original da maquina de refrigeracdo foi desenvolvido para operar com a
queima direta de gas natural ou GLP, limitando o uso da energia elétrica apenas para operar o
ventilador do condensador e a bomba de solugdo. No sistema combustdo direta o gas natural é
injetado na pressdo de 25 mbar pela linha de succio de ar através de uma vélvula solendide.
Um pequeno compressor (mixer) succiona o ar promovendo a mistura com o combustivel. A
mistura € entdo injetada em uma cidmara de combustido através de um queimador do tipo
flauta, onde a alta temperatura da chama e dos gases de combustio fornece o calor necessario

para o funcionamento da miquina.

Para o uso da energia residual dos gases de exaustdo provenientes da microturbina, foi
necessario substituir a cimara de combustio por um dispositivo que permitisse a transferéncia
de calor para o gerador da maquina de refrigeracdo. Em funcao da limitacdo de espaco fisico,
quatro alternativas foram propostas para o projeto de uma camisa aquecedora em torno do

gerador, conforme mostrado na Figura A.2.

Gerador ;
d Gerador

Coletor
Coletor Dif
C opo Itusor
Difusor Copo
Alternativa A: Aquecimento direto Alternativa B: Aquecimento indireto

com gases de exaustdo com fluido térmico
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/ Gerador
Gerador

Coletor
Coletor
Copo Copo
Difusor Difusor
Alternativa C: Aquecimento indireto Alternativa D: Aquecimento indireto
com fluido térmico com fluido térmico

Figura A.2 — Vista explodida das quatro alternativas porpostas para a
camisa de aquecimento do gerador utilizando.

Todas as configuracdes estdo baseadas no conceito de uma camisa que envolve o
gerador, de maneira a permitir a circulacdo dos gases provenientes da turbina (Figura A.2-
alternativa A) ou de fluido térmico (Figura A.2 - alternativas B, C e D) em torno do gerador,
no caso, o fluido térmico sendo aquecido no trocador de calor sob temperaturas da ordem de
140 °C. A seguir segue a descricdo para as quatro alternativas apresentadas na Figura A.2

com as dimensdes em milimetros.

A alternativa A foi desenvolvida com o propésito de circular gis quente de exaustio
da microturbina diretamente em torno do gerador sem a utilizacdo de um fluido intermediério.
Os gases aquecidos sdo direcionados pelo difusor para incidirem diretamente sobre o copo do
gerador. Um coletor instalado na saida direciona os gases para a chaminé. Um esquema da

camisa idealizada estd mostrado na Figura A.3 em vistas frontal, lateral e superior.
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i
1

Figura A.3 — Esquema da camisa idealizada para transferéncia direta
de calor do gases de exaustdo (alternativa A).

Na alternativa B, o fluido térmico é recirculado em torno da parede do gerador em trés
pontos especificos, por meio de tubos com didmetro de 17 mm. O fluido contorna a parede do
gerador e € retirado no lado oposto por meio de outros trés tubos com didmetros de 17 mm. O
esquema da camisa idealizada estd mostrado na Figura A.4 em vistas frontal, lateral e

superior.
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Figura A.4 - Esquema da camisa idealizada para transferéncia indireta
de calor via fluido térmico (alternativa B).
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Na alternativa C a distribui¢do do fluido térmico € feita por meio de um difuxor tipo
flauta, com um ntimero total de 52 furos de didmetro igual a 3 mm. O fluido térmico deixa a
camisa através de um rasgo de 480 mm de comprimento € 8§ mm de largura. O esquema da

camisa idealizada estd mostrado na Figura A.5, em vistas frontal, lateral e superior.

Figura A.5 - Esquema da camisa idealizada para transferéncia indireta
de calor via fluido térmico (alternativa C).

A alternativa D é uma melhoria da alternativa C. O fluido térmico recircula na camisa
por um difusor tipo flauta com alimentacdo lateral. O esquema da camisa idealizada esta

mostrado na Figura A.6, em vistas frontal, lateral e superior.
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Figura A.6 - Esquema da camisa idealizada para transferéncia indireta
de calor via fluido térmico (alternativa D).

A.1.1 Simulacdo numérica e selecao da configuracao

A escolha das alternativas propostas baseou-se nos resultados obtidos com a aplicacdo
de cdédigo computacional disponivel no mercado relacionado com o cédlculo numérico do
processo de escoamento e transferéncia de calor (CFD - Computational Fluid Dynamics).
Comparando-se os resultados identificou-se a geometria mais favordvel ao escoamento (gases
ou fluido térmico) utilizado no interior da camisa, que garantisse a homogeneidade e maior

troca térmica.

A simulac¢do numérica do escoamento para cada alternativa apresentada na Figura A.2,
foi desenvolvida em dominio computacional que inclui o difusor, a camisa e o coletor. Os
comportamentos do escoamento e da transferéncia de calor no interior do gerador nao foram

simulados devido a grande complexidade na modelagem da solucdo d4gua/amdnia.

Foram consideradas as hip6teses: de regime permanente, efeitos gravitacionais nulos,
temperatura uniforme na parede interna do gerador e dos gases de exaustdo da microturbina
modelados como ar. A pressdo de referéncia para a alternativa A foi de 101,325 kPa e para as

demais alternativas de 500 kPa, ambas absolutas.

As condicdes de contorno aplicadas ao dominio computacional foram:

i. Para a alternativa A, gases de exaustdo na vazdo massica de 0,308 kg/s e
temperatura média de 250 °C;

ii. Para as alternativas B, C e D, fluido térmico com vazdo massica de 0,9 kg/s e
temperatura média de 140 °C;

iii. Gerador com parede aletada na temperatura de uniforme de 120 °C;
iv. Parede externa da camisa adiabética;
v. Condicdo de ndo deslizamento do fluido nas paredes da camisa e do gerador.
O problema foi resolvido considerando o conjunto difusor, camisa e coletor de todas
as configuragdes em plano de simetria vertical, representado pela Figura A.7. Foram

utilizados como parametros de solucdo os critérios de convergéncia RMS de 1x10-4.
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Plano de
simetria

Figura A.7 - Plano de simetria para o camisa de aquecimento do
gerador.

Os resultados obtidos pela simulacdo numérica para os gradientes de velocidade e de
pressdo foram plotados para a regido de simetria e para uma superficie circular com didmetro
de 85 mm e concéntrica a circunferéncia da camisa. O coeficiente de transferéncia de calor

por conveccao foi calculado ao longo da parede do gerador.

Como mostrado na Figura A.8, a alternativa A apresentou as menores velocidades ao
longo do gerador em virtude da vazdo limitada dos gases provenientes da microturbina. A
configuracdo da alternativa B favoreceu o aparecimento de regides com escoamento
preferencial junto aos canais de entrada do fluido. A utilizacdo de um difusor do tipo flauta
proposto nas alternativas C e D permitiu uma melhora significativa na distribui¢io do

escoamento ao longo do gerador.
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Figura A.8 - Gradiente de velocidade na simetria e na camisa.

Os gradientes de pressdo para cada alternativa sdo mostrados na Figura A.9. Por se
tratar de um escoamento de gases (baixa viscosidade), a perda de carga apresentada pela
configuracdo “a” foi de aproximadamente 20 Pa. Para as configuracdes projetadas para
operarem com fluido liquido a maior perda de carga foi de aproximadamente 30 kPa sendo

encontrada na alternativa D como resultado do didmetro reduzido dos canais de alimentacao.
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Figura A.9 — Gradiente de pressdo na simetria e na camisa.

Como a alternativa A da Figura A.10 emprega ar para transferir a energia térmica para
o gerador, o coeficiente de transferéncia de calor encontrado foi o menor dos casos
analisados. O uso de um liquido para transferir a energia para o gerador aumentou
sensivelmente o coeficiente convectivo nas demais alternativas propostas. A alternativa B

apresentou pequenas regides junto a entrada do fluido na camisa com elevados valores para o
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coeficiente convectivo. As alternativas C e D entretanto, apresentaram gradientes mais suaves
propiciando um aquecimento mais uniforme da solucdo dgua/amdnia no interior do gerador.
Quando comparado as alternativas C e D, percebe-se que o coeficiente convectivo ndo s6 é

maior como também melhor distribuido na alternativa D.
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958 9021
— 852 — 8062
— 745 — 7093
639 6124
532 5155
4186
426
3217
319
2248
213
1279
106
310
0
W m~-2 KA-1]
[W mh-2 Kr-1]
(a) (b)

Wall Heat Transfer Coefficient
(Parede Interna)

10000

Wall Heat Transfer Coefficient
{Parede Interna}

10000
9031 9031
— 8062 — 8062
— 7093 — 7093
6124 6124
5155 5155
4186 4186
3217
3217
2248
2248
1279
1279
310
[W mn-2 Kh-1] =il
W mn-2 Ka-1]
(©) (d)

Figura A.10 - Distribui¢@o do coeficiente de transferéncia de calor por
conveccao sobre a parede do gerador.
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Com base nos resultados analisados a cima, foi selecionada a alternativa D para ser

construida e instalada no gerador da maquina de refrigeracdo.

A.2 Trocador de calor

Na pratica da engenharia é empregado uma grande variedade de trocadores de calor,
sendo tipicamente classificados em funcdo da configuragcdo do escoamento e do tipo de
construcdo. Nos trocadores de calor mais simples, os fluidos quente e frio se movem no
mesmo sentido ou em sentidos opostos em uma constru¢do com tubos concéntricos. No
arranjo em paralelo, mostrado na Figura A.11a, os fluidos quente e frio entram pela mesma
extremidade, escoando no mesmo sentido e deixam o equipamento também pela mesma
extremidade. No arranjo montado em contracorrente, mostrado na Figura A.11b, os fluidos
entram por extremidades opostas, escoam em sentidos opostos deixando o sistema em

extremidades opostas.

Configuracdo em paralelo Configuracdo em contracorrente
Figura A.11 - Trocadores de calor com tubos concéntrico.

Além das formas de escoamentos descritos anteriormente, trocadores de calor podem
também ser projetados para que o escoamento seja do tipo cruzado com ou sem aletas, como
ilustrado na Figura A.12. As duas configuracdes diferem pelo fato de que o fluido que escoa

no lado externo dos tubos se encontra ou nio misturado.
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Sem aletas Tubos aletados
Figura A.12 - Trocador de calor com escoamento cruzado.

O modelo do trocador de calor selecionado para efetuar a troca de calor entre os gases
de exaustdo e o fluido térmico foi do tipo escoamento cruzado com tubos aletados e fluxo em
contracorrente. Estes trocadores aliam a efici€éncia dos trocadores contracorrente com as altas
dreas de transferéncia de calor por volume, apresentado pelos trocadores com escoamento

cruzado e tubos aletados.

No dimensionamento do trocador de calor foi empregada a metodologia da média
logaritmica (ATwmL), uma vez que as temperaturas de entrada, as vazdes mdassicas e o fluxo de

calor sao conhecidos.

Tabela A.1 - Dados de entrada para o célculo do trocador de calor.

Descrigcao Unidade Gases de exaustdo Fluido térmico
Calor trocado kW 28 28
- kg
Fluxo massico — 0,29 1,67
s
Cal ifi U 1,04 3,3
alor especifico ke K , ,

Temperatura de
entrada no °C 250 125
trocador de calor

As temperaturas de saida dos fluidos (gases de exaustdo e fluido térmico) sdo

determinadas empregando os valores fornecidos pela Tabela A.1 na equagéo (6.1).
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O =m-Cp-AT (6.1)

O célculo da 4rea de troca térmica € realizado com o auxilio da equagdo (6.2).

0=U-A-AT,, 6.2)

onde, uma vez conhecida os valores para as temperaturas de entrada e saida dos fluxo, o valor

para ATy € obtido através da equacdo (6.3).

AT, = (Tw _Tf;) _(?s _Tf,e) (6.3)
(1,.T,)
(Tw _Tf,e)

6

Sendo que os indices “g” e “f” representam as correntes quente e fria respectivamente e os

P2 [T}

indices “e” e “s” representa as correntes de entrada e de saida respectivamente.

O coeficiente global de transferéncia de calor (UA) pode ser definido em funcdo da
resisténcia térmica total de transferéncia de calor entre os fluidos. Considerando-se apenas as
resisténcias de convecgdo externa (lado dos gases), de convecgdo interna (lado fluido
térmico), de condugdo correspondente a parede do tubo e negligenciando a resisténcia causada
pela formagdo de incrustagdes sobre os tubos e aletas, o coeficiente global de transferéncia de

calor pode ser representado pela equacio (6.4).

1 1 D 1
_ n iy (6.4)
U-A (,-h-A), (27k-L) (h4),

onde “D.,” e “D;,;” representam respectivamente o didmetro externo e interno do tubo e 77, é

a eficiéncia global da superficie aletada.

Resisténcia de conveccdo no lado do escoamento dos gases de exaustdo

Considerando uma aleta plana, conforme mostrado na Figura A.13, com a extremidade

adiabdtica a eficiéncia global da superficie aletada é dada pela equacgdo (6.5).
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Figura A.13 - Esquema de uma aleta plana retangular.

A tanh (m- L)
=1L 6.5
o A[ 1 } (6.5)

. hP

= 6.6
m i (6.6)
P=2w+2t (6.7)
A, =w-t (6.8)

em que A, e Asdo respectivamente a drea superficial englobando todas as aletas e a drea total

(aleta mais a fracdo da base exposta), L, w e ¢ sdo a largura, o comprimento e a espessura da

aleta respectivamente.

O valor para o coeficiente convectivo no lado das placas, foi obtido através da

determinagdo do nimero de Nusselt médio ( Nu ) definido no comprimento do tubo, conforme
equacdo (6.9). Para o escoamento cruzado sobre um feixe de tubos, como mostra a Figura
A.14, Zhukauskas (1972) apud Incropera e DeWitt (1998) propds a correlacdo descrita na

equacdo (6.10) para determinar o valor do nimero de Nusselt.
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106

D000
~~~~~ D

D St
Fluxo dos
gases de
exaustao

Figura A.14 — Disposi¢do adotada para montagem dos tubos no
trocador de calor.

(6.9)

(6.10)

(6.11)

(6.12)

(6.13)

onde todas as propriedades com excecdo de Pr,,, (Prandtl do fluido na superficie do tubo) sdo

avaliadas na média aritmética das temperaturas de entrada e saida dos gases de exaustdo e as

constantes C,, C, e mestdo listadas nas Tabela A.2 e Tabela A.3 para a configuragio aletada,

sendo fun¢@o do nimero de Reynolds (C, e m ) e do nimero de fileiras de tubos. As varidveis

S, e §, correspondem as distdncias entre os tubos numa mesma fileira e entre as fileiras

respectivamente.
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Tabela A.2 - Constantes para a equacgdo (6.10) para escoamento
cruzado em feixes tubulares (Zhukauskas, 1972 apud Incropera e

DeWitt).

Configuraciao Re} i C m
Alternado /S, <2 10°=2-10° 0,35(S,/S,)’" 0.6
Alternado S, /S, >2 10°=2-10° 0,4 0,6

Alternado 2.10°=2-10° 0,022 0,84

Tabela A.3 - Fator de correcdo C, da equagdo (6.10) para Ny < 20.

N° tubos 1 2 3 4 5 7 10 13 16
Alternado 0,64 0,76 0,84 0,89 092 095 097 098 099

Resisténcia de conveccdo no lado interno dos tubos

O coeficiente de conveccdo para o escoamento interno nos tubos,conforme mostrado
na Figura A.15, pode ser determinado empregando a correlagdo de Petukhov (1970) apud

Incropera e DeWitt (1998)descrita na equagao (6.15).

Escoamento
- externo

Escoamento
interno

h.

int

Figura A.15 - Esquema da transferéncia de calor entre o fluido
térmico e os gases de exaustao.

Nu = D (6.14)

int
kg
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&Reim Pr
Nuint = 8 0,5 (6 15)
1,07+12,7(J;mj (Pr?-1)

V.D.
Re,, =20 (6.16)
My
onde f, e Re, sdo respectivamente o fator de atrito e o numero de Reynolds para o

escoamento no interior dos tubos. As varidveis p,, V, e u, indicam a massa especifica, a

velocidade e a viscosidade respectivamente do fluido térmico empregado.

Espessura do isolamento térmico

Para determinar o isolamento do trocador de calor utiliza-se a Equagéo (6.17).

. AT
Qperdido = kisolame (6 17)

isolante

onde Q ¢ a quantidade de energia térmica cedido ao ambiente, AT € a diferenca entre a

perdido

temperatura dos gases de exaustdo da microturbina e a temperatura ambiente e k e

isolante

L

isolante

sdo a condutividade térmica e a espessura do isolante térmico.

A Figura A.16apresenta a vista explodida do trocador de calor projetado.



0. Projeto e montagem da bancada experimental 109

Tampa externa ——

Isolamento interno .

Tubo @ 6

<
g

Isolamento interno —a

Tampa interna /.

e Feixe de tubos

gv! Feixe de curvas

Feixe de placas

. Carenagem externa

a externa

Figura A.16 — Vista explodida do trocador de calor de tubos aletados.

Na Tabela A.4 sdo mostrados os dados técnicos do trocador de calor.

Tabela A.4 - Parametros técnicos do trocador de calor de tubos

aletados
Descrigdo Valor

Diametro externo dos tubos 33 mm
Numero de fileiras 3
Numero de tubos nas fileiras 8
Largura da aleta 180 mm
Comprimento da aleta 500 mm
Area de cada aleta 0,138 m*
Distancia entre as aletas 3 mm
Espessura da aleta 0,8 mm
Distancia entre fileiras (St) 60 mm

Distancia entre tubos (Sp) 25,4 mm
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Cdlculo da perda de carga no trocador de calor (escoamento externo)

A queda de pressdo associada ao escoamento através do feixe de tubos aletados, foi
calculada pela equacdo (6.18) sugerida por Kays (1964). A primeira parcela da equacdo
associa perda de carga aos efeitos de aceleracdo do gases de exaustdo ao passar através do
trocador de calor. A segunda parcela leva em conta a perda de carga relacionada aos efeitos de

friccdo.

2

i )1 Ny A p
ap=| - — (1 =<1 _ 6.18
ca ) 2, {( +o )( j+f I } (6.18)

K livre p médio

onde p,e p, sdo as massa especificas do gases de exaustdo na entrada e saida do trocador de

calor, e p

médio

¢ a média aritmética das massa especificas de entrada e saida. As varidveis A,

A

e » A Indicam respectivamente a drea total de troca térmica no lado aletado, a drea livre
para o escoamento entre cada aleta e a drea frontal do trocador de calor. A grandeza ¢ é a

razdo entre a drea livre minima para o escoamento através das aletas (4, ) e a drea frontal

ivre

(A;). O fator de atrito f foi determinado com base nos trabalhos de Kays (1964), podendo

variar de 0,0015 a 0,0025.

Cdlculo da perda de carga no trocador de calor (escoamento interno)

A queda de pressdo associada ao escoamento do fluido térmico no interior dos tubos

do trocador de calor foi determinada com a utilizacdo da equacdo (6.19).

p ‘/mé ia,
AP = f % ( Ltubus + Leq,curvus )

mt

(6.19)

L L e D,

‘tubos ‘eq,curvas int

onde as grandezas V,

média, ft representam respectivamente a velocidade
média do fluido térmico no interior dos tubos, o comprimento dos tubos, o comprimento
equivalente das curvas fornecidos por Telles (1988), e o diametro interno da tubulacdo. O
valor do coeficiente de atrito f para tubos em boas condi¢des, € determinado pelo diagrama

de Moody (Telles, 1985).

As caracteristicas técnicas do trocador de calor de tubos aletados projetado estdo

dispostas na Tabela A.5.
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Tabela A.5 — Resultados obtidos para o projeto do trocador de calor.

Descrigcdo Unidade  Escoamento Interno  Escoamento externo
Temperatura de saida °C 130,1 155.,6
Perda de carga kPa 24,8 0,23
Area total calculada m? 1,0 11,48
Coeficiente de convecgao Wm?K™' 4490 221
Coef. global de transf. calor WmZK! 39,7
Area total adotada m? 1,0 13,45

Os desenvolvimentos dos cédlculos s@o apresentado no Apéndice B.

A.3 Tubulacdo para circulagdo do fluido térmico

O célculo do diametro da tubulagdo pode ser resolvido em fungédo das velocidades ou

das perdas de carga. Para o dimensionamento do didmetro da tubulag¢do, tomou-se o maior

valor possivel para a vazao do fluido térmico(n'z p ) , arbitrando-se uma Velocidade(Vﬁ) de 3

1
d = _ M (6.20)
T pf; ’Vﬁ

De acordo com Telles (1985), a velocidade recomendavel para dgua escoando em

m/s através da equacdo (6.20).

tubos de ago carbono estd na faixa de 2 a 3 m/s. A tubulagdo selecionada tem as

caracteristicas comerciais mostradas na Tabela A.6 e velocidade calculada em torno de 2,99

m/s.
Tabela A.6 - Caracteristicas da tubulag@o de circulacio do fluido
térmico.
Didmetro Material dos Didmetro Desienacio Velocidade
nominal tubos interno gnag (Vﬂ)
1” Aco carbono 26,6 mm Std 40 2,99 m/s

Cdlculo da perda de carga

A queda de pressdo associada ao escoamento do fluido térmico no interior dos tubos

do trocador de calor é determinada empregando a Equacao (6.21).

ap=pPrme ()

int

(6.21)
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onde f eV, ., sdo respectivamente o coeficiente de atrito e a velocidade média para o
escoamento interno, p, € a massa especifica do fluido térmico, D, € o didmetro interno do

tubo e L é o comprimento de tubo reto. Os valores relacionados ao comprimento equivalente

dos assessoérios ( L

‘eq,curvas

foi calculada em 38,5 kPa

) sao mostrados na pela Tabela A.7. A perda de carga correspondente

Tabela A.7 - Comprimentos equivalentes para perdas de carga em
valvulas e conexdes (Telles,1985)

Assessoério Comprimento equivalente [m]
Té ou boca de lobo 1,40
Vilvula de globo aberta 10
Curva de 180° 2,20
Curva de 90° 0,40

Calculo da espessura do isolamento da tubulacdo

Considerando um sistema composto conforme apresentado na Figura A.17.

Isolamento

rad —oe

ext

2.k

isolamento hext N dext

h,

nt

-d. 2-w-k

int tubo

Figura A.17 — Esquema de resisténcia em um sistema composto.

A espessura da parede do isolamento foi determinada fazendo uma analogia com
circuitos elétricos, associando resisténcia térmica com fluxo de calor. Desta maneira, fazendo

a resisténcia térmica por radiacdo tender ao infinito t€ém-se que
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., ,

Qperdido = Rtatal ’ (’Iznt - Ext ) (6'22)

: 1 In(r,/n In(r/r 1
L pilnn), Inlnfn) | (6.23)
h”ml ’ dim 2.7 ktubo 2 T kisolamento ext dext
onde T, e T, sdo as temperaturas na parede interna do tubo e externa do isolamento
respectivamente, k,,, € k..., S30 0s coeficientes de condutividade térmica, 7, , r, e r, sdo
0s raios interno e externo do tubo e o raio externo da camada de isolamento e Q;er siao € 0 calor
perdido para o ambiente. Na equacgdo (6.23),
dext = dint + 2 ’ eisolante (624)

sendo €;soiamento @ €spessura do isolamento.

A Tabela A.8 mostra as especificacdes técnicas da manta de isolacdo selecionada

Tabela A.8 - Especificacdes técnicas para mantas isolantes.

Diametro interno Espessura Condutividade térmica

33,4 mm 25 mm 0,04 W/m K

A.4 Tubulagdo para circulagdo da dgua gelada

Para atender a demanda do subsistema de climatizacdo foi também projetada e
montada a tubulacdo para a circulacdo de dgua gelada, conforme ilustrado na Figura 3.1. O

projeto e montagem foram executados em conjunto com empresa especializada.
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APENDICE B

PROCEDIMENTO PARA PROJETO DO TROCADOR DE CALOR DE TUBOS
ALETADOS E DO SISTEMA DE CIRCULACAO DO FLUIDO TERMICO

B.1 Trocador de calor de tubos aletados

As condi¢des de operacdo que o trocador de calor de tubos aletados estard sujeito sdo

apresentadas na tabela 7.1 (Projeto da bancada experimental).

Dados de entrada do fluido témico

Temperatura de entrada ......c...cooceeeieeieenieniiniieneeeeee e 125 °C
FIUXO MASSICO .evvinviiieiiiriieierieete sttt 1,67 kg/s
Calor trOCAAO ..e.eveuveiiiniiiecie ettt 28 kW
Calor ESPECITICO ...eovvieiiiiiriieiireceee e 3,66 kJ/kg K
Concentracdo monoetilenoglicol.........c..coververniiniiniiiiiieecneceen. 50 %
Massa especifica 1006 kg / m’
VISCOSIAAAR ..vviieiiieiieeiecteecte ettt et 52,38 107 Ns/mz
Coeficiente de condutividade térmica ........c..ccecceeveereenceinseennueenne 0,417 W/mK
Dados de entrada para os gases de exaustdo
Temperatura de entrada ........c..ccceveeveerieiieniniecneeesenece e 250 °C
FIUXO MESSICO ..vuvuieiiniiieiiieiicecieereeiet ettt 0,29 kg/s
Calor trOCAAO ..e.eeiuveiieiiiicie ettt 28 kW
Calor eSPeCifiCo .....cocivviiiiiiiiiieii 1,04 kJ/kg K
Massa especifica (,73 kg / m’
VASCOSIAAAC ..o 2,58 10~ kg/m-s
Coeficiente de condutividade térmica .........c..cceceeveeneenceenniennieenne 0,03795 W/m-K
Prandelt ......ooooiii e 0,6972
Da Equacido 7.1 determina-se a temperatura de saida dos gases de exaustdo e do fluido
térmico.
Escoamento externo Escoamento interno
O =m-Cp-AT
28=,29-1,04-(250-T, ) 28=1,67-3,3(T,, —125)
T, =155,6°C T,,=130,1°C

Utilizando a Equacdo 7.3 a média logaritma das temperaturas €
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_ (Tw —T1; ) _(Tq,s _Tf,e)

AT,

. In (Tq _Tf,s)
(Tq,s _Tf,e)
AT :(250—128,9)—(155,6—125)
ME , (250-128,9)
(155,6-125)
AT,, =65,39

Agora, assumindo um valor de 38 W/m’K para p coeficiente global de transferéncia de
calor, a drea de troca térmica necessdria para o trocador de calor pode ser obtida pela Equagio

7.2

Q =U,-A,-AT,,
28000=40-A4,-65,39
A, =10,71 m*

Selecionando um trocador de calor de tubos aletados, com uma &rea por placa de

0,138 m? o nimero de placas requeridas deve ser igual a

= i
placas Ap]am
10,76
placas O, 1 3 8
N pucas =79 placas

Tomando-se 83 placas, o que resultard em 41 canais para o escoamento dos gases de
~ L, . . 2 . ..
exaustdo, a drea efetiva passa a ser igual a 11,454 m". Assim o novo coeficiente global de

transferéncia de calor passa a ser

Q =Up,- Ao,o ATy,
28000="U,, -10,76-65,39
Uy =39,78 W/m’K

O préximo passo € calcular o coeficiente global de transferéncia de calor efetivo para
a geometria do trocador de calor adota, referenciada na Figura A.4 . Empregando a Equacio

A .4 tem-se
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ext

In

1 1 D,, 1
= + +

U-A (no-h-A)q (2-7z-k-L)p (h-A)f

Resisténcia de conveccdo no lado do escoamento dos gases de exaustdo

Para o lado do escoamento externo a velocidade do escoamento entre as placas é dada

pela expressao

7
‘/en re placas
et Nvanal ’ pg ’ Laleta ’ demrealetas
v ~ 0,29
ameriiess78.0,73-0,18-0,003
Vem‘re placas = 9’ 31 m/ S

A velocidade médxima ocorre na diagonal Sp mostrada na Figura 7.4

S
y =——-2~1 __V ,
mdx 2 ( SD _ D) entrealetas

2-(0,0393-0,033)

vV —=44,29 m/s

mdx

O valor para o ndmero de Reynolds baseado no didmetro do tubo é determinado pela

Equacdo 7.11

Re[),extmdx = pg — =
My
Re _0,73-44,29-0,033
D, ext mdx 2’ 58 . 10—5

Re ) pimax = 41757

Assim o nimero de Nusselt e o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao

para o lado externo sdo

D,mdx

0,25
Nu, =C,C,Rep  Pr’® (iJ

onde os valores para as constantes C;, C, e m sdo dadas pelas Tabelas 7.2 e 7.3.
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0,25
ZVMD =0,4-0,97-41757-0,6972°%% (Mj

0,6985
Nu, =201,7
Nl/l _ tht D
8
2017 = h,,-0,033
0,03795

h, =232 W/mK

A eficiéncia global da superficie é dada pela Equagdo 7.5
A tanh (m- L
770 =1—-——4|1- M
A m-L

onde

A, =w-1=0,5-0,0008 =0,0004 m’
P=2w+2t=2-0,5+2-0,0008 =1,002 m

e [P _ [(232:1002 o
kA, \55,69-0,0004

_0138:82[  tanh (102,1.0.138/3)
11,76 (102,1-0,138/3)

7, =0,2056

7, =1

A drea externa total do trocador de calor é determinada pela soma das areas das aletas
e da parede externa dos tubos que fica exposta

A_.=N

ext aleta

A

aleta

+7- Dext ’ demrealetas ’ Ntubo ’ Ncanal

A, =82-0,138+7-0,033-0,003-24-78
A, =11,48 m*

Resisténcia de conveccdo no lado interno dos tubos

Para o lado do escoamento interno a velocidade no interior dos tubos é dada pela
expressao
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1, -4 1,674

‘/int 2 = 2
N ps - P - Dy 3-1005-7-0,0266

=0,997 m/s

nt

Assim o nimero de Reynolds pode ser determinado pela Equacao 7.16

Reim — pﬁVfrDint
My
o 1006x0,9957%0,0266
int 52,38% 107
Re. =50871

int
Desta maneira o escoamento interno € turbulento e as Equacdes 7.15 e 7.14 sdo

aplicadas para determinar o coeficiente de convec¢do no interior dos tubos

e, Pr 0-922 50871.4,508
Nu,, = 8 : S 8 =286,5

nt 05 — 0
1,07+12,7(];mj (Pr?*-1) 1,07+12,7(0’222j (0,022%° 1)

)
Nuim — nt nt
kff
286,5 = [ 0.0260
0,417

h. =4,5kW/m*K

A area interna de troca térmica €

A,=xn-D,-L, N, =7-0,0266-0,5-24=1,003 m’

‘tubo tubo

Definido os valores das 4reas internas e externas e os coeficientes de conveccdo
determina-se o coeficiente global de transferéncia de calor para a configuracdo do trocador de

calor adotada, pela Equacao 7.4

D,
In —=*
1 1 D, 1
= + +
Uext,calc.Aext (n()‘h.A)q (27[]([4)1) (hA)f
n 0,033
1 _ 1 N 0,066 1

‘A, (0,2056-232-11,48) (2-7-0,0557-0,5) (4491-1,003)

ext,calc ext

U, ..=4,5W/m°K

ext,calc
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Uext,calc _UO,O _ 41,5_39,78
39,78

ERRO =

=4,3%

0,0

O erro de 4,3 % obtido entre os coeficientes globais de transferéncia de calor

calculado e estimado foi subestimado

O coeficiente de transferéncia de calor global calculado (U ) € levemente maior

ext,calc

que o coeficiente de transferéncia de calor global estimado (U,,) que € o minimo valor

operacional requerido. O erro apresentado foi de 4,3%. Desta maneira o valor estimado

anteriormente esta correto.

A queda de pressdo associada ao escoamento através do feixe de aletas e tubos é

determinada pela Equagdo 7.18

2
APM: m L (1+O_2)[&_1j+fiL
O - Afr 2,08 ps Alivre pmédio

2
APM{ %2 j 1 [(1+O,78732)-(0’6;(2)g—1j+0,03 11,48 .0’6726}

0,7873-0,0535) 2-0,6726 .0,04212 0,7468

B

AP, =238 Pa

ext

A queda de pressao associada ao ecoamento do fluido térmico no interior do trocador

de calor € determinada pela Equagdo 7.19

pﬁVmédiu,ft
AR, =f TM(LMM Ly cunas)
AP, =0,022. 10001998 54 6 5424.2)
-0,0266
AP =24,8 kPa

int

B.2 Dimensionamento do sistema de circulacdo do fluido térmico

Para o dimensionamento do didmetro da tubulagdo, o cdlculo em fun¢do da velocidade
foi preferido uma vez que além de curta, a tubulacio apresenta vdrios acidentes, causadores
de perdas secunddrias. A utilizacdo do dimensionamento em funcdo da perda de carga

resultaria em um didmetro muito pequeno e, portanto velocidades elevadas. Para o célculo
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tomou-se o maior valor possivel para a vazdo do fluido térmico(m ﬁ) conforme mostrado na

Tabela 7.1. Da Equacao 7.20.

41,

Vi=——F"—
7-d P

_ 41,67

" 7.0,0266° -1005

V,=2,99m/s

O valor da velocidade maxima calculada (Vﬁ) que o fluido térmico pode atingir, ficou

entre a faixa de 2 a 3 m/s recomendada por Telles. As epecificagdes técnicas da tubulacdo

dimensionada estio apresentadas na Tabela 7.5.

A queda de pressdo associada ao escoamento do fluido térmico no interior dos tubos

do trocador de calor é determinada empregando a Equacéo (6.21).

pft‘/média,ft
AP = f Tmt ( Ltubus + Leq,curvus )
AP=0,022.1000:299 5 53 58 3)
20,0266
AP =38,5kPa

Cdlculo da espessura do isolamento da tubulacdo

O célculo da espessura do isolamento para a tubulagdo do sistema de circulacio é
desenvolvido supondo o pior caso, onde na parede interna dos tubos a temperatura € assumida
como sendo a mesma do fluido térmico e a temperatura externa do isolamento deve ser igual a
temperatura do ambiente. Utilizando uma manta de 1a de rocha com espessura comercial de
40 mm e substituindo os valores para o raio interno e externo do tubo e as temperaturas de
trabalho do fluido térmico e do ambiente nas Equacdes 7.22 e 7.23, o calor perdido ao

ambiente é

. ln(rz/rl) N ln(r3/r2) _ ln(0,0165/0,0133) N ln(0,0315/0,0165) 2,99 W/mK
2~7z-.ktub0 z.ﬂ.kisnlumenm 27[55769 27[0’049
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. _(T,-T,) _(230-25)
Qperdido = R = 2’ 99 = 68, 41 W/m

total

’

_ Qperdidu _ 68,4

taxa ~ 7 - = 0’ 25 %
Qgerudur 28000

Com o emprego de uma camada de isolante com espessura de 25 mm, a perda de calor
para o meio equivale a 0,25 % da energia transportada pelo fluido térmico. As especificacdes

técnicas da manta de isolacdo s@o mostradas na tabela 7.8.



