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RESUMO

O presente trabalho tem como objetivo a analise termoeconémica de um ciclo de ar umido
com turbina a gas, operando com um trocador de calor do tipo condensador de contato direto,
tendo em foco os indicadores termoecondmicos de geracdo de energia elétrica e a recuperacao
de 4gua. O ciclo de ar Umido escolhido foi modelado no software Gate Cycle™, e o
condensador de contato direto no programa EES. Realizou-se uma analise paramétrica tendo
como objetivo um aumento da eficiéncia energética e recuperacdo de agua. Definiu-se como
ponto de projeto do ciclo de ar tmido a razdo de pressdo de 35, com temperatura de entrada
da turbina em 1300 °C. Neste, foi possivel alcangar um trabalho especifico de 583,78 kJ/kg,
eficiéncia energética do ciclo de 49,45%, eficiéncia exergética do ciclo de 47,54% e custo
exergético unitario do ciclo de 2,49 kW/kW. Foi especificado o anel de Raschig como
material metélico de 0,8 mm de espessura com 12,8 mm de didmetro, apresentando a maior
recuperacdo de vazdo massica (4,1891 kg/s), menor altura da torre (2,95 m) com razdo de
comprimento para diametro de 1,5. Ademais, a elevacdo da razdo de liquido-gas de 2 para 6
na torre tem um aspecto positivo na vazdo massica de liquido recuperada em 66%, além de
reduzir a area superficial em 74%. Foi possivel a diminuicdo da fracdo molar de H,O
presentes no gas de 0,14 para 0,08, proporcionando um excedente de agua de 0,65 kg/s e uma
poténcia liquida de 58,37 MW. Em relacdo a analise termoeconémica, o ciclo apresentou um
fluxo monetario especifico de 3070 R$/h, no qual o consumo de gas natural representa 94,1%
do total apresentado. O custo de geracdo de energia apresentou o valor de 37,66 R$/MWh e o

de geracdo de agua no valor de 0,1297 R$/m3, ambos competitivos com o mercado brasileiro.

Palavras-chave: Ciclo de ar umido; Condensador de Contato Direto; Recuperacdo de agua;

Andlise termoecondmica.



ABSTRACT

The present work aims at the thermoeconomic analysis of a humid air gas turbine cycle,
operating with a direct contact condenser heat exchanger, focusing on the thermoeconomic
indicators of electricity generation and water recovery. The chosen humid air cycle was built
in the Gate Cycle™ system, and the direct contact condenser in the EES program. A
parametric analysis was carried out with the objective of improving energy efficiency and
water recovery. The pressure ratio of 35 was assigned as the design point of the humid air
cycle, with the turbine inlet temperature at 1300 °C. In the design point as mentioned before,
was possible to achieve a specific work of 583.78 kJ/kg, thermal efficiency of the cycle of
49.45%, exergetic efficiency of the cycle of 47.54% and unit exergetic cost of the cycle of
2.49 kW/KW. The Raschig ring was specified as a 0.8 mm thick metal material with a
diameter of 12.8 mm, presenting the highest mass flow recovery (4.1881 kg/s), lower tower
height (2.95 m) and a length to diameter ratio of 1.5. In addition, the increase of the ratio of
liquid-gas from 2 to 6 in the tower has a positive result in the recovered mass flow of liquid in
66%, besides reducing the surface area by 74%. It was possible to decrease the molar fraction
of H,O present in the gas from 0.14 to 0.08, providing a water surplus of 0.65 kg/s and a net
power of 58.37 MW. Regarding the thermoeconomic analysis, the cycle revealed a specific
monetary flow of 3070 R$/h, in which the consumption of natural gas represents 94.1% of the
total presented. The energy cost generation was R$ 37.66/MWh and the recovery of water

was R$ 0.1279/m3, both values are competitive with the brazilian market.

Keywords: Humid air gas turbine cycle; Direct contact condenser; Water recovery;

Thermoeconomic analysis
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1. INTRODUCAO

A transformacdo na matriz hidrica deixou de ser uma preocupacdo exclusivamente
socioambiental, estendendo-se para uma responsabilidade de relevancia socioeconémica, na
qual a 4gua desempenha um importante papel no contexto energético (Figura 1) para geragdo
de eletricidade, extracdo e producdo de combustiveis primarios e secundarios (GADONNEIX
e outros, 2010). De forma complementar, sdo necessarios insumos energeticos para extracgao,
tratamento e distribuicdo de agua limpa, assim como o tratamento de aguas residuais, criando

uma interdependéncia entre os sistemas de agua e energia.

Figura 1 - Relagdo entre 4gua e energia

Agua para Energia
Extrac&o e Refino Hidroeletricidade

Sistema de Refrigeracéo
em Termelétricas

Producéo de Combustiveis
(Etanol, Hidrogénio)

Tratamento de
aguas residuais

Extracdo e Distribuicéo

Tratamento de agua
potével para consumo

Energia associada
ao uso da agua

Energia para Agua

Fonte: Adaptado de Gadonneix e outros (2010)

Nos Estados Unidos, pais onde a geracdo de energia é predominantemente dada por
termoelétricas, a producdo de energia resulta em uma das maiores utilizacBes da agua,
consumindo 161 bilhdes de galGes de agua por dia em 2010, quantia que representa 45% do
uso total de agua no pais (MAUPIN et al., 2010). A Figura 2 apresenta o historico do
consumo de agua nas termoelétricas, e a evolugdo da populagdo nos Estados Unidos. E
observada uma elevagdo do consumo em conjunto com a evolucdo da populacdo até a década
de 80, atingindo 210 bilhGes de galdes por dia para geracdo de energia elétrica. Neste periodo
ocorreu uma crise hidrica na costa oeste dos Estados Unidos, principalmente em Sé&o
Francisco, fazendo com que o pais alterasse 0 modelo de gestdo hidrica. Ainda segundo
Maupin e outros (2010), além das medidas sociais e planas de conscientiza¢do populacional,

as novas usinas termoelétricas foram construidas utilizando sistemas de refrigeragdo com
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recirculagdo de agua ou sistemas de resfriamento a seco, estas com um menor consumo de
agua do que usinas com sistemas de resfriamento Unico. Ademais, a diminui¢do do uso do
carvao como insumo e a grande oferta e utilizacdo do gas natural proporcionou a implantacao
de novas usinas com tecnologias de refrigeracdo mais eficientes, o que justificou o
fechamento de termoelétricas com resfriamento unico. Através das medidas adotadas, houve
um decaimento do consumo de &gua nas plantas de geracdo, mesmo com a evolugdo

populacional do pais.

Figura 2 - Historico de consumo de agua nas termoelétricas e populacéo
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Fonte: Adaptado de UNITED STATES GEOLOGICAL SURVEY (2016)

O Sistema Elétrico do Brasil esta passando por um periodo de transicdo, em que ha a
necessidade de expansdo da capacidade instalada. No entanto, com a insuficiéncia de 4gua nas
bacias hidrograficas que suportam as hidroelétricas, a geracao por usinas termoelétricas é uma
alternativa amplamente utilizada para atender o crescimento da demanda de energia. Segundo
Viscondi e outros (2016) em pesquisa realizada pelo IEMA (Instituto de Energia e Meio
Ambiente), a implantacdo de novas usinas deve ter o foco ndo somente na energia elétrica
produzida e combustiveis disponiveis. O estudo detalhado sobre as bacias hidricas do local e
tecnologias de reaproveitamento de agua faz-se necessarios, tendo ciéncia do consumo
elevado de agua. Em estudo realizado em parceria com a ANA (Agéncia Nacional das

Aguas), o IEMA constatou que aproximadamente 62% das usinas termoelétricas implantadas
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na regido sudeste do pais se encontra em situacdo preocupante, critica ou muito critica, em
funcdo do volume de &gua presente nas bacias hidricas da regido. Na regido nordeste, hd uma
estimativa superior a 95% para as mesmas situacGes de risco. Diante disso, este trabalho
conduz a procura por novas solucfes tecnoldgicas para reaproveitamento de agua na geracao

termoelétrica levando em consideracdo os impactos socioambientais e socioecondmicos.

1.1 Objetivo geral

Este trabalho tem como objetivo a anélise termoeconémica de um ciclo de ar umido
com turbina a gas, operando com um trocador de calor do tipo condensador de contato direto,
tendo em foco indicadores termoeconémicos, a geracdo de energia elétrica e a recuperacéo de

agua.

1.2 Objetivos Especificos

Os objetivos especificos sdo:

a) Definir o ciclo de ar imido com turbina a gas a ser estudado como objeto de analise,
modelando-0 no software Gate Cycle™, realizando uma integracdo do modelo do
condensador de contato direto do EES com o do ciclo proposto;

b) Modelar o trocador de calor de contato direto no software EES (Engineering Equation
Solver) conforme equacbes de conservacdo de massa, energia e conceitos de
transferéncia de calor e massa;

¢) Realizar uma andlise termoecondmica do ciclo com base em um modelo que visa a
utilizacdo do diagrama produtivo fundamentado na exergia e entropia (Modelo E&S)
modificado, avaliando os indicadores de geracdo de energia elétrica e consumo de
agua;

d) Analisar o efeito das variaveis de dimensionamento distintas no comportamento do
condensador de contato direto e do ciclo de ar tmido com turbina a gas, de modo a

avaliar o seu impacto na eficiéncia energética e recuperacdo de agua.
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1.3 Motivagao

A evolucéo tecnoldgica e o desenvolvimento socioecondémico na sociedade mundial
nos Ultimos anos resultaram em uma constante elevacdo do consumo de energia, uma vez que
esta demanda energética € um reflexo do ritmo de atividades dos setores industriais, de
transportes, residenciais, energéticos, agropecuarios e de servigos. Segundo a ANEEL
(Agéncia Nacional de Energia Elétrica) (2008), mesmo com a matriz energética brasileira
sendo predominantemente hidraulica, fatores como o crescimento da demanda, a escassez da
oferta, restrigdes financeiras, socioeconémicas e ambientais indicam que a situacdo do setor
elétrico demonstra a necessidade de alternativas de geracdo complementar para suprimento da
demanda energética desde a data da pesquisa realizada pelo autor. Usualmente, as usinas
termoelétricas vém sendo operadas em periodos de risco hidroldgico, suprindo assim a
demanda elétrica. Em contra partida, esta tecnologia apresenta um custo maior de geracéo
além de consumir um volume expressivo de agua, fator este que é contraditério a sua
aplicacdo em baixos niveis das bacias hidricas. Diante disso, o desafio estd em implementar
usinas termoelétricas de geracdo de energia, com baixos custos de gera¢do e menor consumo

de agua, a fim de atender a demanda energética com a oferta hidrica da regiao.

1.4 Justificativa

O ciclo de ar umido com turbina a gas provém alta eficiéncia e baixo custo de
investimento se comparado a ciclos combinados gas-vapor, porém necessita de elevados
volumes de agua para funcionamento. Desta forma, para que seja possivel a recuperacédo de
agua do ciclo, sdo estudados trocadores de calor do tipo condensadores de contato direto, que
sdo equipamentos inovadores e com alto potencial de aplicagdo. O estudo detalhado sobre
suas configuracdes e aplicacdes ainda é algo distante de ser completamente desenvolvido, e a
evolucdo de seus resultados implicam em ganhos no contexto de geracdo de energia
termoelétrica. A introducdo do condensador de contato direto far4& com que o ciclo se torne
sustentavel do ponto de vista do consumo de &gua, pendendo vir a viabilizar sua

competitividade no mercado.



37

1.5 Estruturacéo

Além deste Capitulo 1 que compde o texto, com objetivo de apresentar uma breve

introducao sobre o tema, 0s objetivos, as motivacdes e justificativas, este texto de dissertacdo

contém:

O Capitulo 2, que apresenta uma revisao bibliografica sobre a aplicagdo do
ciclo de ar umido, dos estudos sobre condensadores de contato direto, e
trabalhos sobre termoeconomia aplicado a ciclos de turbina a gés — incluindo o
ciclo de ar imido;

O Capitulo 3, que apresenta a fundamentacdo tedrica com as equacdes
fundamentais necessarias e explicacdo do funcionamento dos equipamentos
para o entendimento do trabalho;

O Capitulo 4, que apresenta a metodologia aplicada neste trabalho, partindo da
definicdo e modelagem do ciclo de ar tmido, do modelo de condensador de
contato direto, da analise termoecondmica e analise paramétrica para ponto de
projeto;

O Capitulo 5, que apresenta os resultados deste trabalho, sendo discutidos
conforme os parametros de projeto;

O Capitulo 6, que apresenta as conclusGes alcancadas e recomendacdes para
trabalhos futuros;

O Apéndice, que apresenta informagdes complementares que foram omitidas

no corpo principal desta dissertacao.






39

2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Nesta secdo apresenta-se uma revisdo da literatura sobre condensadores de contato
direto, ciclos de ar umido de geracdo de energia operando com turbinas a gas e analises
termoeconémicas de ciclos de geracdo de energia. Em cada tdpico sdo discutidas as
influéncias das variaveis nos respectivos sistemas, assim como os resultados apresentados, 0s

quais serdo utilizados como referéncias para o desenvolvimento da dissertagéo.

2.1 Ciclo de ar umido

O ciclo de ar umido é um ciclo termodindmico com alta eficiéncia, poténcia e baixas
emissdes de poluentes. Este ciclo € uma modificacdo do ciclo Brayton de turbina a gas
convencional e emprega o conceito de injecdo de dgua a partir de um umidificador de gas (ou
saturador de gas), responsavel por aumentar a massa de ar Umido a ser enviado a camara de
combustdo e expandido na turbina. O primeiro estudo patenteado sobre o ciclo de ar umido
foi realizado por Martinka em 1940, para uma turbina a gas recuperada onde a dgua aquecida
nos pré-resfriadores foi injetada em uma torre embalada para umidificacdo do ar comprimido.
Nos anos posteriores varias patentes foram criadas, porém apenas a partir da década de 80
esta tecnologia vem sendo mais estudada e implementada. (JONSSON; YAN, 2005)

Heppenstall (1998) reuniu diversas configuracdes de ciclos de turbina a gas,
destacando os pontos melhorados com cada tecnologia. A primeira configuracao dispunha de
trocadores de calor do tipo recuperador e inter-resfriadores em uma planta com capacidade de
geracdo de 20 MW, obtendo uma eficiéncia térmica em torno de 42% e uma efetividade do
recuperador maior que 95%. A segunda configuracdo é dada por um ciclo de turbina a gas
com uma caldeira de recuperacdo de calor, onde a poténcia e a eficiéncia térmica foram
aumentadas de 30 MW para 42 MW e 36% para 44%, respectivamente. Este fato é justificado
pela injecdo de &agua quente na camara de combustdo, aumentando o fluxo massico
introduzido na turbina e diminuindo a injecdo de combustivel. Os ciclos de injecdo de agua
tém como desvantagem a perda de calor no evaporador quando este é trabalhado em pressdes
distintas. Devido a esse fato, o ciclo de ar umido sobressai sobre os ciclos estudados por
utilizar um saturador de géas externo para geracao de ar umido que serd introduzido na camara,
obtendo eficiéncias térmicas de aproximadamente 46%.

Pilavachi (2000) realizou um resumo sobre diferentes tipos de configuragdes de ciclos

com turbinas a gas para cogeracdo, pegando como base um ciclo simples composto por
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compressor, combustor e turbina a gas. As primeiras melhorias significativas no ciclo foram
exercidas a partir do aumento da temperatura da entrada da turbina, resultando numa
eficiéncia de 60%. Ciclos regenerativos elevam a eficiéncia na geracdo de energia para
valores maiores que 40% além de resultar em menores niveis de poluicdo para geracdo de
eletricidade. A injecdo de vapor ou dgua em ciclos regenerativos (ciclo STIG ou Cheng) pode
aumentar a poténcia em até 20% devido ao maior fluxo de massa entre os estagios da turbina.
Destaca-se entre as configurac@es a do ciclo de ar imido, no qual ha a injecdo de agua-vapor
no ciclo, porém sem a necessidade de uma caldeira de recuperacdo de calor, com poténcia e
eficiéncia elevados e baixa emissdo de NO,. Por ultimo, a utilizacdo de um ciclo combinado
entre turbina a gas e turbina a vapor gera uma eficiéncia térmica superior a 60%.

Nyberg e Thern (2012) promoveram estudos comparativos em diferentes
configuracGes de ciclos de ar tmido com turbina a gas no software IPSEpro, no qual foram
introduzidos novos componentes aumentando assim o grau de complexidade de cada sistema,
avaliando seus indicadores de desempenho. Houve um aumento da eficiéncia térmica com o
aumento da razdo de pressdo do ciclo e da temperatura de entrada da turbina a gas na
configuracdo simples e completa (acrescidos de um economizador, inter-resfriador e pos-
resfriador), uma vez que o fluido de trabalho detém maior energia no ciclo. O ciclo de ar
Umido simples atingiu uma eficiéncia térmica de aproximadamente 37% no seu ponto
méaximo, enquanto o ciclo de ar umido completo atingiu eficiéncias superiores a 52%.
Constatou-se que o melhor ponto de extracdo de agua para resfriamento da turbina a gas no
ciclo se da apds o pos-resfriador, pois uma menor quantidade de ar seco introduzido no
saturador de gds aumentara a propor¢do de agua para ar na torre, elevando a quantidade de
agua evaporada.

Chacartegui e outros (2013) propuseram o modelamento de um sistema hibrido
composto por um ciclo de ar imido com turbina a gas e uma CCCF (Célula de Combustivel
de Carbonato Fundido) para analise do seu potencial de utilizacdo. O ciclo foi modelado no
software EES. A célula de combustivel foi colocada como sistema principal e o ciclo de ar
Umido com turbina a gas como sistema secundario, gerando energia a partir dos gases da
CCCF. A agua é separada dos gases das pilhas de células em um separador de umidade,
seguindo para um misturador com outras correntes de adgua do ciclo, garantindo uma fonte
confiavel de agua desmineralizada para o segundo sistema. Apds uma analise minuciosa da
influéncia de todos os componentes de cada ciclo para a melhora do sistema hibrido, foi
constatado no estudo alguns aspectos a serem aperfeicoados como a alta demanda de &gua

necessaria no ciclo de ar umido. Uma melhoria proposta seria a o reaproveitamento da agua a
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partir dos gases de escape da CCCF, reduzindo o consumo de &gua. Depois de realizadas as
melhorias, os resultados mostram que a eficiéncia combinada do sistema pode chegar a
62,89%.

Lazzaretto e Segato (2002) realizaram um estudo comparativo entre um ciclo de ar
umido convencional e outro ciclo de ar Umido considerado completo, no qual foram
introduzidos e melhorados os trocadores de calor (pos-resfriadores, pré-resfriadores e
economizadores) com intuito de elevar a eficiéncia total da planta. A simulacdo foi executada
no software Aspen Plus, e os calculos realizados em Fortran. Foi constatado a priori que o
fluxo térmico pode ser usado para aquecer parte da &gua recuperada a partir do saturador,
fazendo que o pos-arrefecimento tenha um efeito positivo na eficiéncia total do sistema.
Ademais, as temperatura s apds os pré-resfriadores foram otimizadas para 0 menor trabalho
de compressdo dos compressores. A varia¢do da razao de pressdo total (rp) ndo tem relevancia
significativa na eficiéncia total do ciclo no intervalo de pressdes estudado (10 a 30), variando
em seus nos extremos para rp igual a 10 (54,24%) e 30 (54,11%), respectivamente. O valor
méaximo de eficiéncia (54,59%) foi obtido na razdo de presséo de 20.

Ameri e Enadi (2012) criaram uma ferramenta de simulacdo no software Matlab com
intuito de realizar uma andlise exergética de um ciclo de turbina a gas. Para experimentacéo e
validagdo do programa foram utilizados como base para testes os dados coletados de um
estudo de caso da usina de turbina a gas localizada na proximidade da cidade de Yazd, no Ird
Central. Considerou-se a exergia total composta pela exergia fisica e pela exergia quimica.
Foi destacado pelos autores que o setor com menor eficiéncia exergética e onde ocorre a
maior destruicdo de exergia era no processo envolvendo a cAmara de combustdo, e que a
diminuigéo da razdo de pressdo no compressor influenciaria diretamente nesta elevagéo, uma
vez que seria necessario introduzir mais combustivel. Com isto, a variacdo da razdo de
pressdo do ciclo de 10 para 14 gerou um aporte de destruicdo de exergia 15 MW no ponto
maximo de operacdo e de menor destruicdo de exergia (temperatura da entrada da turbina
igual a 1450°C). Ademais, os parametros de razdo de pressao total do ciclo e temperatura da
entrada da turbina tiveram um aspecto positivo na eficiéncia exergética do ciclo.

Wan e outros (2010) modelaram e compararam um ciclo de ar mido convencional
com microturbina a gas (MHAT) e um sistema complexo composto de um ciclo de Brayton
invertido com um ciclo de ar imido (BAHAT) que é mostrado na Figura 3. O modelamento
dos fundamentos de balancos de massa e energia foi implementado em gPROMS, enquanto o
software Gate Cycle™ foi utilizado para modelagem do ciclo de microturbina a gés padrdo. A

relacdo de pressdo total ideal no ciclo BAHAT estd na faixa de 9-10, porém a pressdo de
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trabalho no umidificador, na saida da turbina e nas se¢Bes quentes sdo apenas 0,4 MPa,
aproximadamente a mesma do mHAT e inferior ao do ciclo de ar tmido convencional (cerca
de 0,63 MPa). Nesta faixa de razdo de pressao foi obtida uma eficiéncia maxima de 41,57%
para mMHAT e 44,39% para BAHAT. Foi realizada uma andlise suplementar variando a
temperatura da saida da turbina em 25°C, 30°C e 35°C, onde a sua diminui¢&o resultou no
aumento da eficiéncia uma vez que foi possivel gerar mais energia na turbina. No ciclo
BAHAT foram introduzidos dois condensadores de contato direto que foram responsaveis por

recuperar mais de 95% da agua adicionada, tornando o ciclo mais sustentavel.

Figura 3 - Esquema do ciclo BAHAT
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Fonte: Adaptado de WAN e outros, 2010.

Onde:

C: Compressor;

e CC: Combustor;

e AC: Aftercooler;

e HD: Umidificador;

e EX: Turbina (expansor);
¢ Recu: Recuperador;

e Eco: Economizador;
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e EC: Compressor de escape;

e FGC: Condensador de gases.

Wei e Zang (2013) analisaram o efeito da variagdo da razéo de pressdo em uma
microturbina a g&s operando com ciclo de ar imido, com objetivo de observar o consumo
especifico de combustivel e sua poténcia. Para isso, foi criado um sistema real em um
laboratério em Shangai, onde os dados foram coletados e comparados com uma rotina criada
na plataforma Simulink do software Matlab. Foi observado pelos autores que o aumento da
temperatura da entrada da turbina e da razéo de umidade promoveram uma diminui¢cdo do
consumo especifico de combustivel, que por sua vez resultou no aumento da eficiéncia
térmica do ciclo. Foi definido como ponto 6timo a temperatura da entrada da microturbina de
665°C devido aos fatores metalirgicos e pela baixa emissdo de NO,. Além disso, foi
averiguado que uma pequena variagdo da razdo de umidade mantendo a temperatura de
entrada na microturbina em 665°C gerou um aporte de 9,5 kW na poténcia total, concluindo
assim que a performance da turbina a gas pode ser elevada sem uma restricdo de uma alta
temperatura na entrada da turbina.

De Paepe e outros (2017) realizaram um estudo comparativo entre diferentes
configuracdes de sistemas de injecdo de agua, entre eles o ciclo de ar imido, operando com
uma microturbina a gas (Turbec T100). Os ciclos foram modelados no software Aspen Plus e
0 ponto étimo de solucdo foi determinado a partir do ponto de vista termodinamico, variando
a temperatura na entrada da turbina, controle de velocidade e controle da injecdo de agua.
Para as simulacGes com velocidade constante, o ciclo de ar tmido obteve uma elevagdo de
3,82% na eficiéncia elétrica quando utilizado com pré-aquecedor e 3,75% sem 0 mesmo,
enguanto quando a producéo de energia foi fixada como constante o ciclo de ar umido obteve
um aporte de 3,61% na eficiéncia elétrica com pré-aquecedor e 3,55% sem 0 mesmo. Isso é
explicado devido a maior recuperacao de calor residual do ciclo obtendo uma maior poténcia
elétrica (em velocidade constante) ou consumo de combustivel reduzido (em poténcia
constante). A temperatura de exaustdo pra atmosfera no ciclo de ar imido com pré-aquecedor
variou entre 65,1-66,3% para velocidade e poténcia constante, respectivamente. Sem o pré-
aquecedor a temperatura de exaustdo para atmosfera variou entre 68,0-69,7% para velocidade
e poténcia constante, respectivamente.

Montero Carrero e outros (2017) executaram um experimento em laboratério
abordando uma microturbina a gas T100 para avaliar os beneficios da injecdo de &gua com

um ciclo de ar imido de forma otimizada. Operando o ciclo com uma temperatura na saida da
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turbina de 645°C e uma velocidade de rotagdo constante, houve um aumento de 30% na
poténcia do ciclo com a injecdo de &gua, uma vez que seria introduzido ar dmido no
combustor contendo uma maior vazdo massica de produtos (ar e agua). Um dos efeitos
positivos da introducdo de agua no ciclo € o aumento da recuperagdo de calor que é resultado
da diminuicdo da temperatura de entrada do recuperador. A temperatura elevada na entrada do
combustor resulta em um maior teor de vapor e consequentemente em uma alta capacidade
calor, porém € necessario um acréscimo do consumo de combustivel em 11%. Ademais, 0
aumento na poténcia gerada supera o acréscimo de consumo de combustivel, elevando a

eficiéncia elétrica em 4,2 pontos percentuais.

2.2 Condensador de contato direto

Mackowiak, Gorak e Kenig (2009) modelaram um sistema de absor¢do por aménia, no
qual foi introduzido um processo de retirada de CO, para uma melhor eficiéncia de
recuperacao, seguido de um condensador de contato direto para condensa¢do do vapor d’agua.
O sistema foi elaborado com base em equacdes de balanco de calor, massa e difusividade para
as fases liquida e de vapor, separadamente. Foram projetados dois modelos distintos para
determinacédo dos coeficientes de difusdo em um estudo comparativo, devido a sua relevancia.
O modelo 1 utiliza como base as equacdes de Maxwell-Stefan e é mais complexo, enquanto o
modelo 2 é uma simplificacdo com base em difusividade efetiva, ambos programados no
software comercial Aspen Custom Modeler ©. A partir da avaliacdo dos perfis nas colunas foi
constatado que os efeitos de difusédo podem ser negligenciados se o desvio entre os fluxos do
modelo 1 e 2 forem menor que 20%. Foi observado que, para o condensador de contato direto
operando com misturas ternarias, o método de difusividade efetiva forneceu uma precisao
suficiente, enquanto para misturas quaternarias foi necessario o modelo de Maxwell-Stefan.
Apos a corregdo do termo convectivo em fungdo das concentragdes medias de filme os erros
foram inferiores a 3%, assegurando precisdo para modelos de projeto.

Li e outros (2006) realizaram uma pesquisa analisando um processo de dessalinizagdo
por difusdo no qual foi utilizado um condensador de contato direto ap6s o empacotamento
com objetivo de condensar o vapor de dgua na mistura ar-vapor. Um modelo analitico com
solucéo diferencial foi implementado com base nos conceitos de transferéncia de massa e
calor, e para validagdo do projeto foi fabricado um condensador de contato direto com uma
estrutura de torre gémea em dois estagios, concorrente e contracorrente (Figura 4). Foi

constatado que o aumento da raz&o de &gua para ar acarreta na diminui¢do na temperatura de
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saida da &gua, temperatura de saida de ar e na umidade de saida para ambos os fluxos
concorrente e contra corrente. Também foi observado pelos autores que 0 aumento da razéo
de agua para ar eleva a efetividade de condensacao, sendo que na etapa contra corrente ha
uma efetividade 15% maior do que na etapa concorrente. Uma andlise cinematogréafica de alta
velocidade foi executada visando averiguar a variagdo dos mecanismos de transferéncia de
massa nos empacotamentos. Desta forma foi concluido que o maior nimero de blogueios no
material resulta em uma diminuicdo da taxa local de transferéncia de calor e massa, devido a
reducdo da area interfacial de contato ar-4gua e da diminuicdo de velocidade do ar na

proximidade do material.

Figura 4 - Diagrama do processo de dessanilizacdo por contato direto
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Fonte: Adaptado de Li e outros, 2006.

Alnaimat, Klausner e Mei (2011) realizaram uma analise unidimensional em regime
transiente das variaveis referentes a transferéncia de calor e massa em um sistema composto

por condensador e evaporador. A modelagem foi realizada com base nas equagOes de
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transferéncia de calor e massa e suas relagdes diretas, assim como o modelo de calculo para
umidade relativa apresentada por Li e outros (2006) e as correlagdes de Onda. Experimentos
detalhados foram conduzidos para avaliar a viabilidade da analise, onde foram variadas as
vaz0es massicas de ar e de agua, separadamente, no condensador e no evaporador. Apés a
andlise, foi constatado que a variacdo entre os valores medidos e 0 modelo em relagdo a
temperatura da &gua e do ar foram inferiores a 5% e 2% no evaporador, e inferiores a 4,4% e
8,9% no condensador, respectivamente. Com a variagdo das vazfes massicas, foi notado que o
aumento do fluxo de massa do ar diminui a temperatura da saida do condensador, pois o
mesmo acarreta no aumento da taxa de transferéncia de energia pelo ar. A umidade relativa
avaliada obteve erros aproximados de 20%, valores estes que devem ser corrigidos por outras
correlacdes futuras.

Bagir e outros (2016) realizaram um experimento avaliando o coeficiente médio de
transferéncia de calor volumétrico em um evaporador de contato direto de spray em fases
liquido-liquido-vapor. O equipamento foi alimentado com pentano em fase continua e agua
morna por dispersao. Foi observado pelos autores que o aporte da vazdo volumétrica da fase
continua ou de dispersdo resultou na elevacdo do coeficiente de transferéncia de calor
volumétrico médio. Na variacdo da fase continua o aumento do didmetro médio das gotas
resultou em um decaimento brusco do coeficiente de transferéncia de calor volumétrico,
devido a reducdo da area interfacial total de transferéncia de calor. Foi constatado também
que a area de interface liquido-liquido diminui durante o avanco da evaporacao e atinge seu
valor minimo quando as gostas se evaporam completamente, fazendo com que o coeficiente
médio de transferéncia de calor volumétrico decresce. Outro parametro analisado foi o
namero de orificios no aspersor, no qual apresenta comportamento inverso ao coeficiente
médio de transferéncia de calor volumétrico. Por ultimo, os autores concluiram que a altura
minima para que ocorra evaporacao ascenda com um maior nimero de orificios no aspersor.

Hayer, Bakhtiari e Mohammadi (2015) estudaram o processo de destilagdo em um
condensador de contato direto do tipo membrana, a partir de um modelo matematico usando o
método de dindmica dos fluidos computacional (CFD) no software comercial COMSOL. Foi
realizada uma analise estatistica de sensibilidade global de primeira ordem, com intuito de
avaliar o efeito de um pardmetro de entrada na saida. Os indicadores avaliados foram o fluxo
massico que atravessa a membrana por unidade de area (fluxo transmembranico) e a variacéo
da temperatura da fronteira com a variacdo da temperatura da membrana (TPC). Foi
observado pelos autores que a espessura da membrana tem uma influéncia positiva no fluxo

transmembranico e negativo no TPC devido ao fato da transferéncia de massa imposta pela
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membrana ser a resisténcia dominante neste processo. Outro parametro de interesse foi a
temperatura de alimentacdo, no qual seu aporte resulta no crescimento do fluxo
transmembranico, ocorréncia justificada pelo aumento da pressao parcial interfacial. De outro
lado, houve uma perda de calor na regido de alimentacéo que resulta na diminuicao do TPC.
Eslamimanesh e Hatamipour (2009) modelaram trocadores de calor de contato direto
para processos de dessalinizagdo por umidificacdo e desumidificacdo utilizando o ar como gas
portador. O modelo apresentado na Figura 5 foi desenvolvido no software Matlab com base
nas equacdes de balanco de massa e energia, assumindo a pressdo de opera¢do como 1 atm e
umidade relativa na entrada de 70%. Foi concluido que o aumento da temperatura do ar na
entrada a partir do pré-aquecedor resultou no crescimento da producéo de agua potavel, uma
vez que os coeficientes de transferéncia de calor e massa aumentaram. Da mesma forma, a
elevacdo do fluxo de agua salina teve um resultado positivo na producdo de agua potavel
devido ao incremento da taxa de evaporacdo. Também foi avaliado que alguns fatores
aumentaram a forca motriz na coluna de umidificacdo e desumidificacdo, como o acréscimo
de fluxo de ar na entrada (ar quente e umido) e a diminui¢do da temperatura da agua de

recirculacdo, respectivamente, resultando em uma maior producao de agua potavel.

Figura 5 - Diagrama do processo utilizado para desumidificacéo e umidificagdo
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Christensen, Liu e Talbert (1994) realizaram um modelo computacional que simula
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um experimento com um trocador de calor de contato direto para fornos a gas a partir de uma
analise paramétrica. Neste trocador de calor, primeiramente o calor é trocado na cdmara de
bolhas de forma direta, e depois pelos tubos de forma indireta de forma contracorrente. E
notado pelos autores que o aumento da temperatura do gas de combustéo do forno a gas que é
admitido na entrada do trocador de calor aumentard as temperaturas dentro do sistema, o fluxo
maéssico da agua de circulacdo e a taxa de transferéncia de calor, proveniente da maior energia
transferida ao fluido de trabalho. Porém a elevacdo destes fendmenos de transporte do fluido
acarretard em uma maior temperatura na saida, fazendo com que a eficiéncia térmica global
diminua.

Bontozoglou e Karabelas (1995) realizaram o estudo de um condensador de contato
direto do tipo coluna de enchimento, com diferentes tipos de bandejas, onde foi introduzido
agua em sentido contracorrente a mistura vapor-C0O2, avaliando a condensacdo na presenca de
gases ndo condensaveis. Foi verificado que com o aumento da raz&o de vapor-agua hd menor
decremento da temperatura ao longo da coluna. O coeficiente global de transferéncia de calor,
que representa os fendmenos de transferéncia de massa e calor da fase liquida e gasosa,
simultaneamente, decresce ao decorrer da coluna. 1sso é explicado, primeiramente, devido ao
processo de ndo condensacdo dos gases inertes do vapor, fazendo que haja um acimulo de gas
inerte na interface resultando a uma pressdao parcial menor e consequentemente a um
coeficiente de transferéncia de calor menor. Outro fator é a diminuicdo do numero de
Reynolds do gas ao longo da coluna, levando a uma reducdo quase proporcional do
coeficiente de massa na fase gasosa. Ademais, foi observado que o decaimento da altura de
transferéncia unitaria ocasiona em uma elevacao da efetividade do condensador, devido a sua
influéncia direta nas temperaturas do sistema.

Mahood e outros (2015) estudaram um condensador de contato direto trifasico do tipo
bolhas, utilizando o pentano em fase dispersa e a &gua como fase continua. Foram realizadas
medicdes ao longo da altura da coluna com intuito de avaliar a variagdo do coeficiente de
transferéncia de calor volumétrica, sendo previsto também de forma analitica. Pentano na fase
de vapor €é aspergido em bolhas na parte inferior da coluna a uma temperatura e pressdo quase
constantes, enquanto a agua € introduzida na parte superior do equipamento como é mostrado
na Figura 6. Foi constatado que o coeficiente de transferéncia de calor volumétrico decresce
na coluna devido a elevacdo da resisténcia a transferéncia de calor acumulada pela
condensacédo gradual das bolhas no decorrer da coluna. O aumento da raz&o de fluxo massico
tem um efeito proporcionalmente linear no coeficiente de transferéncia de calor volumétrico,

resultando no aporte de vazdo massica da fase continua. Uma razéo de fluxo méassico maior



reduz a for¢a motriz da temperatura, auxiliando na melhoria do processo de condensacéo.

Figura 6 - Diagrama esquematico do condensador de contato direto de bolhas
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Mahood e outros (2015b) realizaram um estudo complementar do sistema de Mahood

e outros (2015), com o objetivo de avaliar a eficiéncia de transferéncia de calor e o custo

capital do condensador. Foi observado que o aumento da razdo de fluxo massico no

condensador tem um efeito positivo na eficiéncia de transferéncia de calor, uma vez uma

maior quantidade de calor fornecido contribui para o aprimoramento do processo de

transferéncia e calor. Porém, este parametro deve ser alterado com cautela para ndo gerar o

fendmeno de encharque quando hd uma fase continua muito menor que a fase dispersa. Outro

parametro avaliado foi a diferenca entre as temperaturas de entrada, onde o seu valor mais

elevado resulta em uma eficiéncia mais elevada por aumentar a energia absorvida pela fase

continua. Em relacdo aos custos, foi observado que o aumento da fase dispersa diminuiu o

custo de investimento devido ao aumento da razdo de fluxo massico. O custo de investimento

do condensador de contato direto foi comparado a um trocador de calor de casco e tubo,

apresentando uma razdo de um quinto do primeiro em relagdo ao segundo.
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2.3 Termoeconomia

Khorasani Nejad e outros (2013) realizaram um estudo termoecondémico de ciclo de
geracdo de turbina a gas com a insercdo de um pré-aquecedor, compressao em multiplos
estagios com pré-resfriador de ar e chiller de absorcdo (Figura 7). Foram colocadas como
variaveis de decisdo do ciclo a raz&o de pressdo do compressor de ar, eficiéncia isentropica do
compressor, eficiéncia isentropica da turbina, temperatura de entrada da turbina, capacidade
de absorcdo do chiller, eficiéncia do recuperador e outros oito parametros de projeto para
configuracdo do pré-resfriador. Também foram determinados como funcbes objetivo a
eficiéncia total do ciclo e a taxa de custo total. O estudo de caso contou com duas
configuracbes que se diferenciam pela insercdo do pré-aquecedor. Foi levantando um
conjunto de Pareto a partir de simulagdes numéricas com algoritmos genéticos de multi-
objetivo do tipo NSGA-II (Non-dominated Sorting Genetic Algorithm). Foi averiguado pelos
autores que houve um conflito entre as duas funcgdes objetivos escolhidas, desta forma houve
uma queda de 18,4% na eficiéncia e um aumento de 42,7% na taxa de custo total quando o

pré-aquecedor de ar foi retirado do sistema.

Figura 7 - Diagrama esquematico de um ciclo com absorcao de calor de inter-
resfriamento
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Hajabdollahi e Fu (2017) realizaram uma andalise multi-objetivo com algoritmo
genetico em uma planta de cogeracdo operando com turbina a gas e uma célula combustivel
do tipo SOFC (Solid Oxide Fuel Cell) . A otimizacéo e verificagdo dos componentes da planta

focaram na maxima eficiéncia exergética e a taxa minima de custo, sendo estas variaveis
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estabelecidas como fungdes objetivo. Para convergir nestas fungdes, foram determinados
como parametros de projeto a razdo de pressdo, eficiéncia isentropica no compressor e da
turbina a gas, temperatura de exaustdo das cdmaras de combustdo, capacidade nominal do
resfriador de absorcdo, vazao de massa do vapor passando pelo gerador do resfriador, eficacia
do recuperador e é&rea superficial. Foi observado primeiramente que a elevacdo dos
pardmetros de temperatura da entrada da turbina, eficiéncias isentropicas do compressor e da
turbina a gas, razdo de pressdo do compressor resultaram no aumento da eficiéncia exergética
do ciclo. O combustor obteve a maior taxa de destruicdo de exergia (aproximadamente 10
MW em todos os pontos) devido as altas temperaturas e a sua exergia quimica. As funcdes
objetivo divergiram entre si, portanto foi escolhido como ponto 6timo de projeto a uma
eficiéncia exergética de 47,12% e um custo de geracdo de 748,1%/h.

Guarinello, Cerqueira e Nebra (2000) estudaram a aplicacdo de conceitos
termoeconémicos em uma planta de cogeracdo com turbina a gés, atendendo a demanda
térmica e elétrica do distrito industrial de Cabo (Pernambuco, Brasil). Foram considerados
dois modelos hipotéticos para simulacdo, um simples que corresponde a operacdo basica do
ciclo com a turbina operando em poténcia total e sem injecdo de agua, € um mais complexo
denominado STIG (Steam Injected Gas Turbine) com méxima injecdo de vapor. Na analise
termodindmica foi possivel observar uma pequena diminuicdo da eficiéncia exergética e uma
elevagéo significativa de irreversibilidades na camara de combustéo do ciclo STIG em relacdo
ao ciclo simples. Foi observado pelos autores na analise termoecondmica que o ciclo STIG
apresenta um menor custo monetario do que o ciclo simples por ndo necessitar de uma queima
suplementar de geracdo de calor (23,26 $/MWh contra 25,06 $/MWh). Também foi
averiguado que o ciclo STIG obteve um menor o custo de eletricidade quando o sistema
apresenta como foco a geracdo de energia, considerando que o pre¢o do vapor € 0 mesmo em
ambas as analises.

Traverso e Massardo (2002) realizaram um estudo comparativo entre diferentes
configuracdes de ciclos de turbina a gas com injecdo de dgua, com objetivo de uma analise
termodindmica e termoecondémica modelados no software TEMP. Dentre os ciclos estudados,
destacam-se o ciclo de ar dmido (Humified Air Turbine - HAT) e a turbina de injecdo de ar
umido/agua (Humid Air Water Injection Turbine — HAWIT). Os autores concluiram a partir
da analise termodinamica que o ciclo HAT obteve uma eficiéncia mais elevada
(aproximadamente 52%) dentre as faixas estudadas de razao de pressao do ciclo entre 10 e 30
e temperatura da entrada da turbina em 1200 e 1400°C. Também foi averiguado que em

ambos pontos extremos de anélise a razdo agua/ar sempre esteve menor que 25%, mostrando
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que este parametro para otimizagdo ndo recebe variacao significativa com a razéo de pressao
do ciclo e da temperatura da entrada da turbina. No ponto de vista termoecondmico, o ciclo
HAWIT obteve os menores valores de custo de energia na razao de pressdo do ciclo entre 15 e
20 (menor que 4,40 $/kWh para 1200 °C e menor que 4,20 $/kWh para 1400 °C), e obteve o
IRR (Internal Rate of Return) maior que 18% e menor que 22% respectivamente.

Valdés, Durén e Rovira (2003) programaram um modelo termoeconémico de um ciclo
combinado com turbina a gds e a vapor, primeiramente para uma linha de pressdo e
posteriormente para mais linhas de pressao, possibilitando a implantacdo de uma caldeira de
recuperacdo de calor (Heat Recovery Steam Generator — HRSG). A partir da ferramenta
Visual Basic do software Excel, foi criado o programa com base nos balangos de massa e
energia do sistema e conceitos termoecondmicos, fundamentados no desenvolvimento de
algoritmos genéticos. Os parametros da HRSG foram modelados para otimizagdo, enquanto
foram estabelecidas como fungdes objetivo a minimizacdo do custo de produgédo por unidade
de producéo e a maximizacao do fluxo de caixa anual. A otimizacdo né&o divergiu do ponto de
projeto (design point) encontrado, no qual para o sistema de pressdo Unica foi a pressao
atingiu aproximadamente 37 bar para as duas funcdes objetivo, e uma eficiéncia térmica do
ciclo de 50,58%. Foi realizada uma andlise de sensibilidade dos pardmetros de influéncia nas
funcbes objetivo, onde a presséo foi o parametro de maior relevancia no decaimento do fluxo
de caixa e na elevacgéo do custo de producao.

Najjar e Al-Absi (2013) propuseram o estudo de configuracdes distintas de turbinas a
gas, com objetivo de combinar as analises de energia e exergia em juncdo com a andlise
termoecondmica e avaliacdo de custo especifico (por kW) para cada configuracdo. Os autores
visaram analisar a relacdo de pressdo ideal e a temperatura da entrada da turbina
correspondentes ao custo minimo para os parametros de desempenho (trabalho, consumo
especifico de combustivel e eficiéncia). Como pode ser visto na Figura 8, na configuracédo
paralela o ar é comprimido e dividido entre as duas camaras de combustdo, onde
posteriormente sdo expandidos nas suas respectivas turbinas. Na configuragdo em série, 0s
gases expandidos na primeira turbina sdo reaquecidos e expandidos novamente na segunda
turbina. Foi concluido & priori que o custo total da configuracdo em série € maior que em
paralelo (em 7%), porém o custo especifico ($/kWano) em paralelo é maior do que em série
(em 4%). Para a configuragdo em série, 0 ponto 6timo encontra-se a uma razdo de presséo de
11,43 e uma temperatura na entrada da turbinade 1558 K. Para a configuragdo paralela,
sacrificar o custo entre $1020 a $1080 resultaria em um aumento de eficiéncia de 22,8% para

22,9% ao reduzir a temperatura da entrada da turbina de 1550 K para 1340 K.
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Figura 8 - Configuragdes da turbina a gas em serie e paralelo
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Karaali e Ozturk (2015) implementaram um novo modelo de otimizago
termoeconémica, chamada método de busca direta simples ndo-linear, em diferentes
configurac@es de ciclos de cogeracdo de energia com turbinas a gas. Foram modelados quatro
ciclos diferentes na linguagem de programacdo FORTRAN: ciclo simples; ciclo com
resfriamento de ar antes do compressor; ciclo com pré-aquecimento de ar antes do combustor;
ciclo com pré-aquecimento da mistura ar-combustivel antes do combustor. Foram comparados
dois métodos de analises, sendo o0 método A de custos baseado no tamanho dos componentes
do ciclo e 0 método B com base nas equacfes de custo individual dos equipamentos. Para
analise em poténcia constante de 30 MW o método B obteve os menores valores de custo de
geracgdo, sendo o do ciclo simples (0,0440 $/kWh) inferior aos demais ciclos estudados. Em
caso de poténcia e vazdo massica de vapor variaveis o ciclo simples atingiu o valor de 0,0432
$/kWh sendo o menor entre as configuragdes usando o método de célculo de custos B. Por
ultimo, com objetivo de producéo de eletricidade, poténcia e vazdo massica constantes o ciclo
com mistura ar-combustivel pré-aquecida obteve o menor custo (0,0901 $/kwWh) utilizando o
modelo B.

Khaljani, Saray e Bahlouli (2015) conduziram um estudo termoeconémico de uma
central de cogeracdo com ciclo combinado, em que o sistema consiste de um ciclo de turbina
a gas e um ciclo Rankine organico unidos por uma caldeira de recuperacdo de calor de
pressdo Unica. Para modelagem foi utilizado o método NSGA-II (Non-dominated Sorting
Genetic Algorithm — 1) de algoritmo genético estabelecendo como funcbes objetivo a
eficiéncia exergética e a taxa de custo total do sistema. A razdo de pressdo do compressor, as
eficiéncias isentropicas do compressor e da turbina a gés, a temperatura do pré-aquecedor de
ar, a temperatura da entrada da turbina, as temperaturas da caldeira de recuperacdo de calor

sdo varidveis de decisdo para a otimizacdo do ciclo. Os autores concluiram que a insercéo do



54

ciclo Rankine orgénico gerou um aporte de 580,3 kW na poténcia do ciclo. Ademais, a
otimizacdo multi-objetivo elevou a eficiéncia exergética do ciclo de 51,4% para 56,15%,
reduziu a taxa de custo total de 5460 $/h para 4751 $/h e a taxa de custo ambiental de 7,889
$/h para 3,52 $/h. Os autores ressaltam a importancia da temperatura da entrada da turbina a
gés na relacdo de eficiéncia exergética e taxa de custo total, sendo desejavel altos valores.

Sahu (2018) estudou comparativamente um ciclo bésico de turbina a gas e um ciclo de
turbina a gas com inter-resfriamento, em uma abordagem termoecondémica. Entre a
abrangéncia de metodologias termoecondmicas, foi utilizado o método dos custos médios em
seu estudo. Um cddigo foi criado no software Matlab 2012b para determinar os parametros
termoecondmicos de interesse (trabalho especifico, eficiéncia energética, eficiéncia
exergética, taxa de custo total e custo da eletricidade). Foi constatado que a taxa de custo total
para o ciclo basico foi de 20,52 $/h e para o ciclo com inter-resfriamento foi de 22,11 $/h nas
mesmas condicOes de operagdo. O aumento na taxa de custo total para o sistema com inter-
resfriamento é devido ao maior consumo de combustivel para alcangar a temperatura na
entrada da turbina requerida. De contra partida, o ciclo com inter-resfriamento obteve um
menor custo de investimento (3,89 $/h) do que o ciclo basico (8,16 $/h) por realizar
compressdo em dois estagios, resultando em componentes menores. O ciclo com inter-
resfriamento gerou um trabalho especifico cerca de 40% maior que do ciclo simples, e atingiu
uma reducéo de 28% nos custos de eletricidade.

Barberis e Traverso (2015) estudaram novos ciclos mistos com base em um ciclo de
turbina a gas. A tecnologia destacada pelos autores foi a de um ciclo de turbina a gas acoplado
a um coletor solar de energia concentrada, no qual foi decidido introduzir o vapor solar
diretamente na cdmara de combustdo como em um ciclo tradicional STIG, comparando 0s
resultados com o de um ciclo STIG tradicional em uma abordagem termoecondmica. Para
isso, foi utilizado o software de analise modular e otimizacdo chamado WTEMP (Web-based
Thermoeconomic Modular Program) desenvolvido Grupo de Energia Termoquimica da
Universidade de Genoa. Com foco na aplicacdo deste sistema em areas mais desertas, no ciclo
foi implementado um condensador de contato direto a fim de recuperar fraces molares de
agua na combustdo do gas natural, reduzindo o consumo de agua. Os autores concluiram que
o ciclo misto STIG com energia solar concentrada (ponto 6timo a razéo de pressdo de 20) se
mostrou mais vantajoso do que o STIG tradicional (ponto 6timo a razdo de pressao de 16)
com um menor custo nivelado de eletricidade (13,98 c¢$/kWh contra 14,17 ¢$/kWh), e uma
menor reintegracdo de agua (0,16% contra 1,93% do total). Ademais, o custo com aguas do

ciclo misto representa 10% do custo com aguas do ciclo STIG convencional.
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3 FUNDAMENTACAO TEORICA

Nesta secdo € apresentada a fundamentacdo tedrica necessaria para o entendimento do
trabalho. Sdo apresentados conceitos relativos as plantas com turbinas a gas e com ciclos de ar
umido, tendo como base o equacionamento energético e exergético do ciclo, abordando as
equacOes Fundamentais da Termodindmica. Conceitos da Transferéncia de Calor e Massa e

Termoeconomia também sdo apresentados.

3.1 Funcionamento do ciclo de ar tmido

Rao (2014) descreve o ciclo de ar imido com turbina a gas como um sistema de
geracdo de energia com alta eficiéncia térmica, baixo custo de investimento especifico, alta
poténcia e baixo indice de emissdes. O ciclo de ar tmido pode ser utilizado para aplicacdes de
geracdo de energia tanto em larga escala quanto em pequena escala, sendo que na segunda
opcao ele tem mais vantagens em relacdo aos ciclos combinados a medida que eles se tornam
menos eficientes. Horlock e Bathie (2004) ressaltaram que o ciclo de ar itmido oferece uma
reducdo significativa na perda de exergia no processo de evaporagdo em comparagdo a outros
ciclos de injecdo de agua, proporcionando assim uma vantagem adicional em termos de
eficiéncia de segunda lei.

O ciclo de ar umido simples apresentado por Horlock e Bathie (2004) é mostrado na
Figura 9a, onde o funcionamento é dado como: (i) ar é admitido a temperatura ambiente no
compressor (C), sendo comprimido; (ii) segue para o saturador de gas (SG) onde se adiciona
uma corrente de agua pressurizada vinda da bomba (B), aumentando o fluxo massico; (iii) o
ar umido entra no recuperador e recebe energia na forma de calor do fluxo dos gases de
escape a alta temperatura proveniente da saida da turbina (T), pré-aquecendo o gas umido;
(iv) a mistura é admitida na cdmara de combustdo (CC) sendo misturada ao combustivel
(normalmente gas natural) e queimada subsequentemente; (v) em seguida 0s gases com alta
pressdo e temperatura sdo expandidos na turbina, onde ha a geracao de poténcia mecanica que
acionard o gerador e o compressor; (vi) 0os gases de exaustdo da turbina passam pelo
regenerador cedendo parte da sua energia térmica e em seguida por um trocador de calor
economizador (Eco), que tem como objetivo aquecer a agua pressurizada a ser introduzida no
saturador de gas; (vii) por fim, os gases sdo exauridos na atmosfera, com alto conteido
energético, exergético, e umidade.

A Figura 9b demonstra os processos no diagrama temperatura-entropia, onde no
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processo 1-2 ocorre compressao do ar adiabaticamente, gerando um aumento de temperatura e
entalpia, consequentemente; no estado 2 ocorre a introdugdo de agua no ciclo, onde as
correntes se misturam porém ndo ha alteracdo significativa da temperatura de saida; no
processo 2-3 ocorre a transferéncia de calor a pressdo constante devido a regeneracao
(processo 2-x) e a queima de combustivel na cdmara de combustdo (processo x-3), elevando
assim a temperatura e entalpia; no processo 3-4 ocorre a expansao dos gases de exaustdo com

alto indice energético de forma adiabatica, até atingir a pressao atmosférica.

Figura 9 - Ciclo de ar imido simples (a) e sua representacao no diagrama T-s (b)

(@ Agua (b)
() "
" Eco Recuperador
Exaustio ,—'"'-../"\./"1
[
Ar imido
| X
Gerador
O—
1

Fonte: Adaptado de Horlock e Bathie, 2004.

O ciclo de ar imido se mostra mais vantajoso do que outros ciclos de geracdo de
energia com turbina a gas devido a diminuicdo das irreversibilidades inerentes ao sistema.
Para isso, conta com equipamentos e configuracbes que proporcionam a melhora dos
diferentes tipos de troca de energia. Bejan (2006) ressalta que os métodos de melhoria de
performance dos ciclos de turbina a gas consistem em eliminar as irreversibilidades externas
principalmente nos processos de troca de calor. Os graficos de temperatura-entropia da Figura
10 apresentam uma comparacgdo entre os ciclos Brayton: simples (a), que apresenta uma area
de irreversibilidades externas (AIE) expressiva; utilizando um recuperador (b), com uma area
menor de irreversibilidades devido ao reaproveitamento de calor entre saida da turbina e o
fluxo que seré introduzido na camara; com recuperador, reaquecedores e pré-resfriadores em

multiplos estagios (c), onde os trocadores de calor diminuem as temperaturas antes das
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compressbes e elevam as temperaturas antes das expansdes, reduzindo a area de

irreversibilidades externas.

Figura 10 - Melhorias do ciclo Brayton

Temperatura ( a) (b)

AlE

REAQUECIMENTOS

Fonte: Adaptado de Bejan, 2006.

Além desses equipamentos, o ciclo de ar umido recebe a introducdo de agua no ciclo
através do componente saturador de gas antes da camara de combustdo. Segundo Araki e
outros (2005) saturador de gas € um equipamento que objetiva o aumento de fluxo de massa
do sistema onde o ar em alta pressdo e baixa temperatura troca energia na forma de calor e
massa com a agua de reposicdo relativamente aquecida, levando a saturacdo do gas. O efeito

da introducéo de agua no ciclo através do saturador de gas pode ser visto através da Figura 11,

Figura 11 - Eficiéncias globais Umida e seca
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representando um aumento na eficiéncia global do ciclo, no qual a eficiéncia global imida é

superior a seca, com uma porcentagem de 10% de &gua na totalidade do gas.

3.2 Andlise Termodinamica

Os equipamentos que compdem os ciclos termodinamicos normalmente sdo abordados
como volumes de controle, que € um volume arbitrario no espaco onde ha um escoamento de
fluido, onde € possivel a interacdo de energia entre o volume e a vizinhanga. Encontra-se entre
entradas e saidas de fluxo com propriedades termodindmicas definidas, denominados estados
termodinamicos. Neste trabalho as variaveis com subscrito “e€” sdo denominadas para os
estados de entrada, enquanto o subscrito “s” é definido para estados de saida. A equagdo que
avalia a continuidade de um fluxo através de um volume de controle entre dois ou mais

estados termodinadmicos é chamada de balan¢co de massa, determinado pela equacéo (1):

D= e, (1)
Onde:

aMm , . N
- ¢ataxa de variacdo da massa, em kg/s;

Y. m é 0 somatdrio das vazdes massicas no volume de controle, em Kkg/s;

Bejan (2006) cita que a primeira lei da termodindmica foi formulada para volumes de
controle por Gustav Zeuner como parte da analise de sistemas de fluxo que operam em regime
permanente. Esta formulacdo também denominada como lei da conservacdo de energia é

descrita pela equacao (2):

E_; W+Z' h+V2+ Z h+V2+ 2
dt - Q me 2 gZ . mS 2 gz . ( )
Na qual:
Z—f ¢ a taxa de variacdo da energia pelo, em kW;
( é ataxa de energia transferida na forma de calor no volume de controle, em kW;

W é a taxa de energia transferida na forma de trabalho no volume de controle, em kW:;

h é a entalpia especifica do estado no volume de controle, em kJ/kg;



59

2

ve . s g .
~ € aenergia cinetica especifica do estado no volume de controle, em kJ/kg;

gz € a energia potencial especifica do estado no volume de controle, em kJ/kg.

As equac0es anteriores sdo aplicadas as componentes dos ciclos de poténcia como é
estudado neste trabalho, visando a determinacdo dos indicadores de desepenho do ciclo
conforme mostrado a seguir. A poténcia liquida do ciclo (1) é avaliada a partir dos balangos
de energia nas turbinas, compressores e bombas, representando a energia produzida,
descontando as demandas de eletricidade nas componentes de elevacdo de pressdo, dada pela

equacao (3):

Wc = Wt - WCAP - WCBP - WCAR - Wb 3)

Em que:

W, é a poténcia gerada na turbina, em kW:;

W, 4p € a poténcia requerida no compressor de alta pressdo, em kKW:;
Wpp € a poténcia requerida no compressor de baixa pressdo, em kWi;
W4r € a poténcia requerida no resfriador de ar, em kW;

W, € a poténcia requerida na bomba, em kW.

De forma analoga, um balanco de energia na cadmara de combustdo descreve a
quantidade de calor adicionado ao ciclo, levando em consideragdo a mistura de fluxos de ar e
combustivel precedidos da queima. Porém, outra forma de avaliar o calor adicionado no ciclo
é de acordo com o Poder Calorifico Inferior (PCI) do combustivel utilizado. Esta abordagem é

descrita na equacéo (4):

Qcomb = mg ' (1 +f)'hg — Mg " hg = Meomp * [+ Reomp = Meomp - PCI (4)

No qual:

Q.omp € a taxa de transferéncia de calor adicionado ao ciclo, em kW;

My, My, € heomp S0 as entalpias especificas do gas, ar e combustivel, em kJ/kg;
hg, he € Mcomp S30 as Vazdes massicas do gas, ar e combustivel, em kg/s;

f é arazdo combustivel para ar, em kg de combustivel/s por kg de ar/s;

PCI é o Poder Calorifico Inferior do combustivel, em kJ/kg.
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Desta forma, é possivel determinar a eficiéncia térmica do ciclo, pardmetro que avalia
o potencial do ciclo em converter a energia disponivel da fonte de calor em trabalho (til,

descrito pela equacéo (5) a partir da razdo entre as equacdes (3) e (4):

W,

n=-——-100% (5)
comb
Em que:

n é a eficiéncia térmica do ciclo conforme a primeira lei da termodindmica, em %.

Os processos de conversdo de energia ndo ocorrem de maneira a qual toda energia
transferida na forma de calor se transforme em trabalho. Clausius em 1865 prop6s que no
momento de transformacéo de energia havera sempre irreversibilidades inerentes ao sistema,
fazendo com que parte da energia fornecida seja transformada em uma parcela ndo util
(Bejan, 2006). A segunda lei da termodindmica descreve que neste momento serd gerada
entropia, a qual ndo poderd realizar trabalho util. A formulacdo da segunda lei da

termodinamica para volumes de controle é dada pela equacéo (6):

. ds Q : .
Sger=E_ZT_:+zmS.SS_Zme.SeZO (6)

No qual:

Sger € ataxa de geragdo de entropia, em KW/K;

as . . .
—; ¢ataxa de acumulo de entropia dentro do volume de controle, em kW/K;

> % é a taxa de transferéncia de entropia na forma de calor, em kW/K;

s é a entropia especifica do estado no volume de controle, em kJ/kg.K.

Conforme ocorrem as irreversibilidades nos processos de transformacéo de energia, ha
uma perda de eficiéncia dos equipamentos em relacdo ao que seria ideal. A eficiéncia
isentrépica quantifica a eficiéncia real do equipamento sendo descrita pelas equacdes (7) e (8)

para turbinas, compressores e bombas, respectivamente:

he —h
Misor = 7~ 100 (7)

e hsiso
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h h
Nisoc = MNisob = %' 100 (8)

No qual:
Nisot» Nisoc © Nisop SA0 as eficiéncias isentropicas para turbinas, compressores e
bombas, respectivamente, em %;

hgiso € a entalpia especifica na saida do processo isentropico, em kJ/kg.

Incropera e DeWitt (2011) descrevem uma equacao de conservacdo de energia descrita
anteriormente para trocadores de calor convencionais, no qual a taxa de transferéncia de calor

ou qualquer um de seus constituintes pode ser obtido pela equacao (9):

Q = Asup U - ATy, (9)

Em que:

Agy, € aarea superficial de transferéncia de calor, em m2;

U é o coeficiente global de transferéncia de calor, em kW/m2.K;

AT, € a média logaritmica das diferengas de temperatura entre os diferentes fluidos

na entrada e na saida do trocador de calor, em K.

Entre os tipos de configuracOes de trocadores de calor foi escolhida para este trabalho
a aplicacdo de trocadores de calor do tipo contra corrente. Estes equipamentos tém um melhor
aproveitamento de energia do fluido de trabalho, uma vez que proporciona a transferéncia de
calor entre as parcelas do fluido em uma extremidade continuamente entre as parcelas mais
frias na outra extremidade. Para que seja possivel o calculo do (4T;,,) da equacdo (9), foi
adotado o método de Média Logaritmica das Diferencas de Temperatura (MLDT), onde o
calculo (4T,,,) realiza-se pela equacdo (10). Os subscritos “que” e “fri” representam as

correntes quentes e frias, respectivamente:

(Tque,e - Tfris) - (Tques - Tfri,e)
[(Tquee Ters)] (10)

(Tques Tere

ATlm =

As diferencas de temperaturas entre o fluido quente e frio s&o denominados como

temperatura de pinch. Esta denominacdo refere-se ao o valor maximo quando analisado da
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entrada do fluido quente para a saida do fluido frio, ou o valor minimo para a saida do fluido
quente para a entrada do fluido frio.

Moran e outros (2011) definem exergia como uma propriedade intensiva que expressa
0 méaximo trabalho tedrico possivel de ser extraido de um sistema global, porém entre um
sistema e o ambiente, no qual as interacbes entre os mesmos levam ao equilibrio
termodinamico com o ambiente, atingindo o estado morto restrito. Isso implica que no estado
morto ndo ha potencial para se desenvolver trabalho de carater termodindmico, e serad
denominado nos estados pelo sobrescrito “*”. Outra defini¢ao é a de estado morto absoluto,
quando a composi¢do quimica ou concentracdo dos componentes entram em equilibrio
quimico com o estado morto, ndo havendo potencial termodindmico e quimico para se realizar
trabalho, descrito nos estados pelo subscrito “0”.

O maximo trabalho teorico pela definicdo de exergia € dado pelo balango exergético
geral para um volume de controle com “J” entradas de fluxo, “k” saidas de fluxo ¢ “I”

superficies de troca de calor com “I” reservatorios térmicos, definido na equacéo (11):

p q r
. d= . . . .
E= gt D)+ ) (N e, = D (W)~ To Sper (1)
=1 j=1 k=1
No qual:

E é o maximo trabalho tedrico pela definigdo de exergia, em kW;

az , . N . ~ . . .

— € avariacéo de exergia de ndo-fluxo no interior para sistema fechado, em kW;

Zle(EQ)l € a exergia transferida por transferéncia de calor em um volume de
controle, em kW;

Z?=1(N . e‘tot)e é a exergia termomecénica e quimica dos fluidos que entram no
volume de controle, em kW;

2221(1\7 . e‘tot)S ¢ a exergia termomecanica e quimica dos fluidos que saem do volume
de controle, em kW,

Ty S'ger sdo as irreversibilidades internas, em kW.

Os termos exergéticos dos fluidos do balanco da equacgéo (11) sdo dados em unidades
molares. Uma forma de representar a quantidade de cada componente quimica na mistura é

dada pela fragdo molar, descrita pela equacdo (12):



63

=|=

(12)

Em que:
x; é a fracdo molar do componente “i”’, adimensional;

1Tkl
|

N; ¢ a quantidade de matéria do componente “I”’ no estado, em kmol;

N é a quantidade de matéria total, em kmol.

Uma vez fixado o ambiente de referéncia, a exergia termomecénica do balango
exergetico sera calculada em funcgéo das propriedades do sistema entre dois estados. A exergia
sera calculada em referéncia ao o estado morto, no qual a exergia especifica de fluxo
relacionada ao desequilibrio termomecanico é descrita pela equacao (13):

& =h—h"—Ty(s—5) (13)

No qual:

ey € a exergia especifica de fluxo molar termomecanica, em kJ/kmol,

A entalpia e entropia especificas do estado morto, para um fluxo de “i” cspécies

restritas devem ser calculadas segundo as equaces (14) e (15):

n
Rt = ; R x; (14)
n n
S =;5i-xi—R-To-;ln(xi) (15)
Onde:

R é a constante universal dos gases, em kJ/kmol.K.

Exergia quimica, assim como a exergia fisica é uma grandeza fisica que quantifica a
capacidade de producdo de trabalho do sistema e da mesma forma, ndo é conservada no
processo, sendo destruida por meio de irreversibilidades. A equacdo da exergia quimica

especifica é descrita pela equagéo (16):
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eq = Z(Hf — Ho,i) " X; (16)
i=1
No qual:

112
|

17 € o potencial quimico das espécies “i” no estado morto restrito, em kJ/kmol;

(3%
|

Ho; € 0 potencial quimico das espécies “i” no estado morto absoluto, em kJ/kmol;
A exergia total especifica molar (é;,;) considera as parcelas fisicas e quimicas do

sistema, pela soma das equaces (13) e (16), dada pela equacao (17):

ot = €5+ € (17)

A exergia quimica do gas natural ou de uma mistura de gases pode ser calculada
levando em consideracdo a energia livre de Gibbs de cada componente no estado de
referéncia, e a parcela relativa a compressibilidade dos elementos no gas, dada pela equacéo
(18):

n n
€qcomb = Z eqx; + R-T, Z x; - In(x;) (18)
i=1 i=1
Em que:

€qcomp € @ €xergia quimica da mistura do combustivel, em kd/kmol;

Em misturas de gases, € necessario calcular a massa molecular de mistura que
representa a compressibilidade de cada componente quimico em relacdo a mistura. Desta
forma, as equacdes (19) e (20) definem a exergia total especifica e a exergia quimica

especifica do combustivel em relacdo a massa molecular de mistura de gases.

€tot = % (19)

_ e_qcomb
€qcomb = Z(xi Rk Mi) (20)
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No qual:
e:or € a exergia total especifica do combustivel, em kJ/Kkg;

eqcomp € @ €Xergia quimica especifica do combustivel, em kJ/kg.

Levando em consideracéo a analise termodinamica do ciclo de ar umido, a eficiéncia
exergéetica (n...) do ciclo é avaliada em relagdo a eletricidade gerada do ciclo, e da
quantidade de exergia gasta para gerar a mesma. Esta pode ser definida pela equacédo (21), e
na equacao (22) é descrito o consumo exergético unitario do ciclo (ku.), que coincide com o
custo exergético unitario do ciclo. Tais equacbes avaliam apenas como produto a poténcia
liquida produzida no ciclo e, a partir das equacbes apresentadas nas secdes 3.4 e 4.3 serd

possivel a avaliagdo do produto da dgua recuperada do ciclo.

Wliq
Nexe = —————— 100% (21)
exe Mceomb * €qcomb
100
ku, = (22)
nexc
No qual:
Nexc € a eficiéncia exergética do ciclo conforme a segunda lei da termodinamica, em
%.

ku,. é o consumo exergético unitario do ciclo, em KW/kW.

3.3 Transporte de calor e massa

Segundo Incorpera e Dewitt (2011) os trocadores de calor evaporativos permitem o
contato direto entre um liquido e um gas sem paredes de separacdo, sendo amplamente
utilizados em aplicagdes industriais. Estes trocadores sdo denominados também de trocadores
de calor de contato direto, e se destacam pelas elevadas taxas de transferéncia de calor por
unidade de volume, em funcgéo dos efeitos da energia latente. Neste tipo de trocador de calor
ocorre uma diferenca de concentragcéo entre os diferentes fluidos em contato na mistura,
fazendo com que ocorra uma transferéncia simultanea de calor e massa.

As analises envolvendo trocadores de calor de mistura requerem o conhecimento do
coeficiente convectivo de transferéncia de calor e massa para fluidos que escoam dentro do

equipamento. A transferéncia de massa ocorre quando hd migracdo de matéria de uma
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substancia para outra, dadas por uma diferenca de concentragdo entre as moléculas de cada
espécie. Esta transferéncia de massa pode ocorrer de duas formas: microscopicamente, atraves
da difusdo das moléculas e macroscopicamente, através do mecanismo de conveccao. A lei de

Fick que representa a transferéncia de massa de forma difusiva e convectiva é dada pela

equacéo (23):
Ny = —Dup - Vps+x,-(ng+ng) (23)
Onde:

ny € o fluxo méssico total do componente A, em kg/m?3s;

ng é o0 fluxo massico total do componente B, em kg/mzs;

D, € o coeficiente difusivo de uma substancia A em um meio B, em m?/s;
Vp, € o gradiente de densidade de uma substancia A, em kg/ms;

x4 € a fracdo massica da substancia A na mistura, adimensional.

O fluxo méssico de um componente em situacdes de transferéncia de massa em que o
fluido escoe por uma superficie de um sélido em dissolucdo pode ser descrito pela equacdo
(24):

ny =7 (Pas — Pa) (24)

No qual:
T € o coeficiente convectivo de transferéncia de massa, em m/s;
pas € adensidade de equilibrio do componente A, em kg/m3;

p, € a densidade do componente A, em kg/m3,

Alguns parametros adimensionais sdo utilizados nas analises de transporte de calor e
massa, e possuem interpretacOes fisicas relacionadas as condi¢des de escoamento. O nimero
de Prandtl pode ser interpretado como a razdo entre a difusividade de momento e a
difusividade térmica. Analogamente, o numero de Schmidt fornece uma medida da
efetividade relativa dos transportes difusivos de momento e de massa nas camadas limites de
velocidade e concentracdo. O nimero de Prandtl e Schmidt s&o descritos pelas equacgdes (25)

e (26), respectivamente:
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Ve

Pr = bk (25)
Sc=— 26
c=——
Din (26)
Onde:

Pr é o numero de Prandtl, adimensional;

Sc € o numero de Schmidt, adimensional;

¢, € 0 calor especifico a pressdo constante, em kJ/kg.K;
k ¢é a condutividade térmica do fluido, em kW/m.K;

v € a viscosidade cinematica, em m2/s.

Ha outros parametros adimensionais que relacionam a transferéncia de calor e massa.
Estes adimensionais sdo chamados de tipo J, e sdo apresentados respectivamente para

transferéncia de calor e massa em dutos pelas equacdes (27) e (28):

_ g . p,.2/3
vl 27)
T
]D = E . §c2/3 (28)
No qual:

Jy € o fator tipo J para transferéncia de calor, adimensional;
Jp € o fator tipo J para transferéncia de massa, adimensional;
Uy € a velocidade de escoamento do fluido, em m/s;

o é o coeficiente convectivo de transferéncia de calor, em kW/m2.K.

Chilton e Colburn (1934) mostraram experimentalmente que o fator tipo J de

transferéncia de calor € 0 mesmo que o de transferéncia de massa.
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3.4 Termoeconomia

Os estudos termoeconémicos tiveram inicio na década de 70 quando varias
metodologias comecaram a ser criadas com base na Segunda Lei da Termodinamica, todas
elas tendo em comum a base racional para calculo de custos. De acordo com Erlach, Serra e
Valero (1999) existem dois grupos principais de metodologias para analise termoecondmica,
tendo como objetivo: a alocacdo de custos para avaliagdo do preco racional; a otimizacdo com
foco na minimizacdo dos custos dos produtos de um sistema ou componente.

A quantidade de recursos externos quantificados em unidades monetarias ou
exergéticas necessaria para que um sistema possa produzir um fluxo representa seu custo.
Desta forma, a quantidade de recursos monetarios externos requeridos para produzir um fluxo
é denominada custo monetario. O custo monetario (também chamado de exergoeconémico ou
termoecondmico) engloba dois conjuntos de valores: 0s insumos, como combustivel e dgua de
reposicao; os custos fixos, como investimento, operacdo e manutencdo. A formula do custo
monetario € dada pela equacdo (29):

Cmi =cm; e Ei (29)

Onde:
Cm; é o custo monetario de um fluxo “i”, em R$/h;
cm; € o custo monetario unitario de um fluxo “i”, em R$/kKWh;

E; ¢ a exergia total de um fluxo “i”, em kW.

Equacbes de balanco de custos para o calculo de do fluxo financeiro externo
correspondente ao investimento, operacdo e manutencdo de cada equipamento ou subsistema
sd0 necessarias para quantificar a exergia total dos fluxos internos. Adotam-se o sinal
negativo para a exergia dos fluxos de entrada e o sinal positivo para os fluxos de saida, no
célculo do fluxo financeiro externo na equacéo (30):

cm; E'L- =Zm (30)
2.

No qual:

Z, € o fluxo financeiro externo, em R$/h.
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Outra analise € dada pelo custo exergético unitario que avalia a quantia de exergia
externa (sugerida como do combustivel) necesséria para suprir o0 sistema térmico para
produzir uma unidade de um fluxo interno de exergia. Para o calculo assume-se que 0 custo
exergético unitario do combustivel consumido é igual a uma unidade, calculado pela equacao
(31):

Z ke, E; = 0 (31)

Onde:

ku; € o custo exergético unitario de um fluxo “i”, em kW/kW.

A termoeconomia leva em consideracdo a analise dos insumos em relacdo aos
produtos desejados. Desta forma, sdo definidas as irreversibilidades (1) que representam
também as perdas do sistema em relacdo aos produtos (P) desejados e os insumos (F)
fornecidos no ciclo, sendo estabelecido como a subtracdo dos mesmos. Entéo, a eficiéncia
exergética que leva em consideracdo as perdas por irreversibilidades do sistema € descrita

pela equacdo (32):
p
Nex = E 100 (32)
No qual:

Nex € a eficiéncia exergética do ciclo ou componente, em %;
P é o produto exergético do ciclo ou componente, em kW:;

F € 0 insumo exergético do ciclo ou componente, em kW.
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4 METODOLOGIA

Neste capitulo apresenta-se a metodologia da analise do ciclo de ar imido com turbina
a gas e do condensador de contato direto, tendo em vista a analise de indicadores
termoecondmicos, a geragdo de energia elétrica e a recuperagdo de agua. As etapas principais
da metodologia séo:

o Definigdo e modelagem do ciclo de ar imido;
e Modelagem do condensador de contato direto no software EES;
e Analise termoecondmica com base no modelo E&S modificado;

e Analise paramétrica para ponto de projeto.

As etapas que compdem o desenvolvimento deste trabalho sdo descritas

detalhadamente nos topicos apresentados a seguir.

4.1 Definigdo e modelagem do ciclo de ar imido

Uma pesquisa na bibliografia foi realizada, e entre os ciclos de ar tmido propostos foi
escolhido, como objeto de estudo o sistema apresentado por Lora e Nascimento (2004), que se
trata de um ciclo de ar umido com resfriamento. A decisdo pela utilizacdo deste ciclo de
poténcia é justificada pela potencializacdo dos indices de desempenho com alta eficiéncia
energética, o que o torna mais sustentavel. Outro parametro decisivo foi o elevado potencial
de implementacdo do sistema, uma vez que 0 mesmo necessita de poucos componentes em
relacdo a métodos de geracdo de energia de ciclo combinado e baixo custo especifico de
investimento, operacdo e manutencdo. O esquema adotado como objeto de estudo para este
desenvolvimento é demonstrado na Figura 12.

O ciclo se inicia com a compressdo do ar no compressor de baixa pressdo (CBP)
seguido de um resfriador responséavel por diminuir a temperatura do gas que sera comprimido
na sequéncia pelo compressor de alta pressdo (CAP). O ar é resfriado novamente em um
segundo resfriador e é introduzido no saturador de gas com objetivo de aumentar a densidade
do gas com acréscimo do vapor d’4gua, entrando em conjunto com a agua levemente aquecida
pelos trocadores de calor do ciclo. Em seguida, o ar tmido € introduzido no recuperador onde

a energia do gas de exaustdo e reaproveitada pra aquecer a corrente de ar umido que sera
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introduzida na camara de combustdo, onde ocorre a queima do combustivel. Da exaustdo, o ar
umido segue para a turbina a gas (T) onde o0 gas sera expandido, gerando energia na forma de
eletricidade no gerador e como trabalho de eixo, acionando os compressores. O gas segue
para o recuperador que tem relacdo com a admissao como jé citado, é resfriado novamente em
um economizador e segue para o condensador de contato direto, componente responsavel por
extrair a 4gua na fase de vapor presente no gas de exaustdo, gerando um excedente de agua.

Por fim, os gases serdo exauridos na chaminé.

Figura 12- Ciclo objeto de anélise

Condensador de

Contato Direto ~ Economizador Recuperador
Chamine /N A L
Saturador
o l—
% e
Agua
—> < Combustivel
Y i
Resfriador | ¥ A ®

Resfriador
o o] T

Fonte: Lora e Nascimento, 2004.

Ar

Neste ciclo, a utilizacdo do saturador antes da cdmara de combustdo é fundamental
para que se aumente a eficiéncia do ciclo, pois seu objetivo é aumentar a propor¢édo de vapor
de 4gua no gas pos-compressao e a consequéncia é o aumento da massa que serd admitida na
camara de combustdo e na turbina. Desta forma, torna-se possivel elevar o trabalho atil dos
dois componentes. A utilizagdo dos resfriadores permite que a energia térmica entre os fluxos
seja aproveitada, diminuindo assim a vaz&o massa que entra nos compressor de alta presséo,

reduzindo a poténcia requerida para a compressao.
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A modelagem do ciclo foi realizada no software Gate Cycle™ versao 6.0., da General
Eletric. O diagrama esquematico do ciclo modelado no Gate Cycle™ encontra-se no
Apéndice A. Ha dois tipos de fluxos predominantes no ciclo, um de ar/gas e outro de agua,
analisados inicialmente da esquerda para direita. Na parte referente ao fluxo de ar (linhas
vermelhas), ar é introduzido em condi¢des ambiente ao compressor de baixa pressdo (CBP),
onde o fluido é pressurizado & uma razdo de pressao intermediaria do ciclo. Em seguida, o ar
tem sua temperatura reduzida em um pré resfriador (PR) com intuito de diminuir o trabalho
requerido na compressdo subsequente do compressor de alta pressdo (CAP). O ar em alta
pressdo e temperatura é entdo introduzido no pos-resfriador 1 (PR1) a fim de reduzir sua
temperatura, para que o ar entre no saturador de gas (SAT) com baixa temperatura e alta
pressdo, melhorando o processo de saturacao da agua no ar. O ar com maior vazao massica sai
do saturador de gas, uma vez que goticulas de agua sdo adicionadas no ar, seguindo para o
recuperador (R) onde o ar é aquecido devido a troca de calor da parte quente proveniente da
saida da turbina a g&s. Em seguida é introduzido no combustor (CC) em juncdo com o
combustivel, realizando uma queima estequiométrica com excesso de ar. Os gases de
exaustdo a alta temperatura sdo introduzidos na turbina a gas (T) em que o fluido com alta
energia é expandido e segue para a parte quente do recuperador. O fluido tem sua temperatura
diminuida novamente no pds-resfriador 2 (PR2) e segue para o condensador de contato direto
(CCD). Este equipamento ira extrair as goticulas de agua presentes na forma de vapor d’agua
no gas devido a introducdo de agua através do saturador de gas e do processo de combustdo
do gas natural na camara de combustdo. O residuo gasoso do condensador de contato direto é
exaurido entdo na atmosfera. Ha outro fluxo de ar cujo objetivo é o resfriamento da corrente
de &gua a ser introduzida no condensador de contato direto. Este fluxo possui as mesmas
propriedades de temperatura e pressdo ambiente, sendo comprimido no compressor de ar
(CAR) até uma pressao pouco superior a de entrada. Segue-se entdo para o resfriador a ar
(RAR) ocorrendo uma transferéncia de energia da corrente de gas para a de agua. Esta tem a
sua temperatura decrescida ao longo de uma elevacdo da saida gasosa, sendo também
exaurido na atmosfera. Ndo se considerou um sistema de compressdo do combustivel.

Na parte do ciclo referente aos fluxos de &gua (linhas azuis), dgua em condic¢Ges
ambientes € introduzida no misturador 1 (M1) em juncdo com o retorno de agua que €
recuperada e precisa ser introduzida no ciclo. O fluido é subdividido no separador 1 (SEP 1),
em que uma parte tem sua pressédo elevada na bomba 1 (B1) para atingir a pressao de trabalho
e segue para o distribuidor que tem a fungdo de alimentar os trocadores de calor (pré e pos

resfriadores) proporcionando uma transferéncia de calor do gas para o liquido, de forma a
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sairem aquecidos dos trocadores. Estes fluidos com temperatura elevada tém suas correntes
unidas no misturador 2 (M2) e subsequentemente seguem para o saturador de gas, onde ha
contato com o gas como previamente descrito para saturacdo da mistura. A fragdo de agua que
ndo foi extraida e adicionada ao gas tem sua presséo e energia decrescidas na valvula 1 (V1) e
segue-se para o atemperador (AT). Tal equipamento tem como objetivo diminuir a
temperatura do fluido de 4gua quente junto com a outra subdivisdo de agua do separador 1
(SEP 1). O fluxo sai a uma temperatura intermediaria e € introduzido no resfriador a ar para
continuar o processo de resfriamento até que atinja uma temperatura pouco acima do
ambiente, a fim de ser introduzido no condensador de contato direto. O fluido de agua de
saida é subdividido no separador (SEP 2), no qual uma corrente segue para 0 misturador 1
(M1) como ja explanado e a outra corrente quantifica o excesso de agua recuperada no ciclo.
O condensador de contato direto ndo esta presente na biblioteca do Gate Cycle™, portanto
serd modelado em detalhe no software EES e apresentado na sec¢do seguinte.

A escolha do software deve-se ao mesmo possuir modelos pré-estabelecidos dos
componentes no qual a formulacdo do sistema em si deve ser feita de forma concisa,
introduzindo valores de entrada nos equipamentos e o software fica responsavel por atribuir o
modelo matemaético cabivel para solucdo do problema, garantindo que os balang¢os de massa,
energia e entropia sejam obedecidos. Esta ferramenta é utilizada para a modelagem de
sistemas industriais, plantas de geracéo e cogeracdo, e componentes térmicos com uma vasta
biblioteca de férmulas e modelos matematicos. A modelagem inclui os balan¢os de massa,
energia e entropia, além dos célculos das eficiéncias dos equipamentos e do ciclo, das vazdes
maéssicas e das propriedades intensivas de temperatura, pressdo e entalpia especifica dos
componentes,seguindo a formulagdo descrita no Capitulo 3. O Gate Cycle™ néo disponibiliza
o célculo da entropia e da exergia dos fluxos e componentes do ciclo, portanto foi utilizado o
software EES (Engineering Equation Solver) versdo 10.298 com licenca académica
profissional do laboratério de informéatica do Ndcleo de Pds-Graduacdo em Engenharia
Mecénica da Pontificia Universidade Cat6lica de Minas Gerais para realizacdo dos célculos.

Os compressores de alta pressao (CAP), baixa pressao (CBP) e de ar (CAR) e a bomba
1 foram modelados conforme as equacdes (1), (2) e (8) que representam, respectivamente, a
poténcia mecanica atraveés do balanco de massa, energia e a eficiéncia isentropica. Para o
auxilio da convergéncia dos célculos, sdo introduzidas a razdo de pressdo no componente ou a
pressdo de saida desejada. Na turbina (T), os calculos seguem as equacdes (1), (2) e (7) de
poténcia mecénica através do balan¢o de massa, energia e a eficiéncia isentropica. No ciclo

aplicado, a razdo de pressdo para que o ciclo se mantenha estavel pode ser calculada pela
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equacdo (33). Foi utilizada uma macro para que esta equagéo seja obedecida, fixando-se a
razdo de pressdo da turbina a partir da variacdo das raz6es de presséo dos compressores. Outra
macro foi estabelecida para que a razdo de pressdo da bomba (B1) fosse igual a de atuacéo

apos a segunda compressdo, em que as pressdes nos trocadores de calor sejam equivalentes.

v =TcBp "Tcap =TT (33)

Onde:

1, € a razdo de pressdo do ciclo, adimensional;

rcpp € @ razdo de pressdo do compressor de baixa pressdo, adimensional,
rcap € @ razao de pressdo do compressor de alta pressao, adimensional;

rr € arazdo de expansao da turbina a gas, adimensional.

Os equipamentos que atuam na mistura ou divisdo de fluidos foram modelados
conforme os balancos de massa e energia das equacdes (1) e (2). S&o estes: combustor (CC);
atemperador (AT); misturadores (M1) e (M2); separadores (S1) e (S2) e distribuidor (D). No
combustor, é estabelecida uma temperatura na saida fixa e a vazdo massica é variada para
atender a equacdo (4), uma vez que Poder Calorifico Inferior é constante. Nos separadores e
distribuidor, a quantidade de vazdo massica que ira se dividir conforme o célculo do balango
de massa € estabelecido através da requisi¢cdo dos componentes posteriores a eles.

Os trocadores de calor ar-agua (pré-resfriador, pos-resfriador 1, pds-resfriador 2 e
resfriador a ar) e o trocador de calor gas-gas (recuperador) sdo modelados conforme o
balanco de massa e energia das equacdes (1) e (2), além da metodologia de célculo da taxa de
transferéncia de calor e método diferenca média logaritmica das temperaturas estabelecidas
pelas equacgdes (9) e (10) para trocadores contracorrentes. Nestes, 0s valores da temperatura
méaxima de pinch e temperatura da saida serdo variados, enquanto o coeficiente global de
transferéncia de calor € o mesmo.

Dada a complexidade da modelagem do saturador, foi adotado, para este trabalho, o
modelo proposto por Dalilli e Westermark (1998), ou seja, os dados de entrada para o
saturador presentes neste trabalho foram obtidos a partir do estudo realizado pelo autor citado.
Normalmente, o saturador de gas é uma torre formada por uma série de bandejas, onde o gas
move-se para cima nas bandejas e a 4gua quente move-se para baixo, borbulhando cada
tabuleiro, aquecendo o gas a alta pressao e saturando-o com a agua, aumentando o fluxo de

massa e a entalpia de fluxo. Neste, é introduzido o numero de estagios tedricos que
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representam as bandejas para saturacao do gas, constando umidade relativa de 100%.

A Tabela 1 apresenta os dados de entrada para o ciclo no modelo de projeto. Os
valores selecionados sdo suposicOes razoaveis baseadas nos niveis atuais da tecnologia de
ciclos de ar imido com turbina a gas de acordo com as referéncias de Traverso e Massardo
(2002), Wan e outros (2010), Ameri e Enadi (2012), Orts-Gonzalez, Zachos e Bringheti
(2019). O coeficiente global de transferéncia de calor nos trocadores ar-agua foi assumido de

acordo com Ulrich e Vasudevan (2004) com o valor intermediario entre os limites praticaveis.

Tabela 1 - Dados de entrada

Parametros de Entrada Unidade Valor
Temperatura atmosférica @ 22
Pressdo atmosférica kPa 101,325
Umidade relativa % 60
Vazdo massica de ar na entrada do ciclo kals 100
Razdo de pressao do ciclo - 50
Presséo na saida da turbina kPa 101,325
Temperatura na entrada da turbina e 1200
Temperatura maxima de pinch no pré-resfriador °C 35
Temperatura maxima de pinch no pés-resfriador 1 e 2 e 110
Temperatura na saida de gas do pre-resfriador °C 80
Temperatura na saida de gas do pos-resfriador 1 e 2 °C 100
Temperatura na saida de gas do recuperador °C 200
Temperatura na saida de liquido do resfriador a ar i@ 25
Eficiéncia da combustéo % 90
Eficiéncia isentropica dos compressores CAP, CBP e CAR % 88
Eficiéncia isentropica da turbina T % 90
Eficiéncia isentropica da bomba 1 % 85

Perda de pressdo na entrada do lado quente do pré-resfriador,

. . ) : % 1

pos-resfriador 1, pés-resfriador 2 e recuperador
Perda de pressdo na entrada do lado frio do pré-resfriador, pos-

. ) . . % 1
resfriador 1, pos-resfriador 2, resfriador a ar e recuperador
Perda de calor do pré-resfriador, pos-resfriador 1, pds-

. . % 1
resfriador 2, resfriador a ar e recuperador
Perda de pressdo da entrada na cAmara de combustdo CC % 2
ag:goue;:lmente global de transferéncia de calor dos trocadores ar- KJ/s.m2K 0,73
Poder Calorifico Inferior kJ/kg 50044
Numero de bandejas do saturador (NB) - 5
Temperatura na saida do atemperador °C 45

Fonte: Elaborado pelo autor.

A metodologia de calculo para o condensador de contato direto sera definida na Segéo
4.2. Alguns valores da Tabela (1) serdo variados com o objetivo de uma analise paramétrica
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visando a melhora do desempenho do ciclo, cuja metodologia é descrita na Se¢éo 4.4.
4.2 Modelagem do condensador de contato direto no software EES

O condensador de contato direto € um componente de relevancia no ciclo, sendo
responsavel pela recuperagdo de agua do gas umido de exaustdo expandido na turbina. Porém,
a biblioteca do software Gate Cycle™ tem em seu acervo apenas trocadores de calor sem
mistura. Portanto, fez-se necessaria a modelagem do condensador de contato direto no
programa EES.

Foi adotado 0 modelo proposto por Olander (1961) com uma abordagem mais precisa
do que o método padrdo de potencial entalpico. Segundo o autor, sua modelagem tem como
objetivo descrever os parametros de interesse — como 0s coeficientes convectivos de massa e
calor, as propriedades intensivas dos fluidos e as alturas de transferéncia na fase liquida e
gasosa — no interior do componente, onde seu modelamento é descrito na forma diferencial
para um detalhamento mais especifico. O autor descreve o sistema (Figura 13) como uma
torre vertical similar a uma torre de destilacdo, contendo anéis de Raschig no seu interior em
grandes quantidades que s@o secOes de tubos padronizados com objetivo de fornecer uma

area maior para interacdo entre o liquido e o gas na coluna.

Figura 13- Esquema do condensador de contato direto
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Fonte: Adaptado de Olander, 1986.
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O funcionamento do condensador de contato direto comeca com o gas saturado sendo
introduzido na parte inferior da torre com taxa de fluxo molar, umidade molar e temperatura
especificada. O gas saturado se torna superaquecido no seu contato inicial com a agua de
alimentacdo que entra pelo topo — como suposicdo inicial — permanecendo assim por toda
coluna. O gas troca energia na forma de calor e massa com a corrente de &gua, alterando sua
umidade molar e temperatura espacialmente na coordenada “z” até atingir o estado final em
“Z” onde é exaurido. Durante esse processo de transporte de massa e energia, goticulas de
H,0 séo adicionadas na corrente de agua de alimentacao por difusdo molecular e conveccéo,
havendo uma recuperacdo das moléculas de agua contidas no gés, e gerando um excedente de
agua no ciclo.

As premissas para realizacdo deste modelo séo:

a) A fase de vapor é superaquecida em todos os momentos;

b) As correlagBes de transferéncia de massa baseadas na absor¢do isotérmica de um
gés diluido sdo aplicaveis as condi¢cdes de temperatura e composi¢do variaveis de
um refrigerador-condensador;

c) A altura da unidade de transferéncia de fase gasosa é constante em toda a coluna;

d) As analogias apropriadas de transferéncia de calor e massa séo aplicaveis;

e) As areas interfaciais por unidade de volume sdo iguais para transferéncia de calor e
massa.

f) Ambas as fases se movem através da torre em fluxo constante como o de um

pistdo.

As equac0es referentes a modelagem do sistema proposto sdo descritas na sequéncia.
Os subscritos “I”, “v”, “g” e “NC” sdo denominados para as fases dos fluidos como liquido,
vapor, gas e gases e ndo condensaveis, respectivamente. O subscrito “i” refere-se a interface
liquido-vapor para transferéncia de calor e massa. Os estados com o subscrito “T”
representam as propriedades no topo do condensador de contato, e as com subscrito “O” sdo
designadas para as propriedades no fundo do equipamento.

Os balancos de matéria e entalpia sdo dados pelas equacbes (34) e (35),

respectivamente:

Lo Ly
E_E=HO_HT (34)
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L
(Eo) ¢+ (tio —tir) =19 - (to — tir) + (Hp — Hr) - Ayr — a7 - (¢ — ty7) (35)

Em que:

L é a vazdo volumétrica de adgua por unidade de area da secdo transversal da torre, em
kmol/h.mz?;

G é a vazdo volumétrica de gas por unidade de area da sec¢do transversal da torre, em
kmol/h.m?;

H ¢é a umidade molar, em kmol de vapor por kmol do gés portador;

t é a temperatura do fluido, em K;

A € o calor de vaporizacdo do fluido, em kJ/kmol,;

4 é o calor molar umido, em kJ/kmol.K.

O calor molar umido pode ser descrito como a combinagdo da parcela dos gases ndo
condensaveis com a variacdo da fase de vapor do gas. Desta forma, o calor molar imido é

definido pela equacéo (36) como:

LIZCNc"l‘H'Cv (36)

Com intuito de analisar a variacdo das propriedades no decorrer da torre, sdo
necessarios alguns balancos diferenciais de matéria e entalpia na fase liquida e gasosa,

definidos pelas equacdes (37) a (39):

dL=G-dH = —ny,-a; -dz (37)

oAy (t;—t)-dz=—L-¢c;-dt;+G-dH - c;- (t; — t;) (38)

o, Ay (t—t) dz=—-G-4-dt—G-dH-c,  (t—t;) (39)
No qual:

A;; é a érea interfacial para transferéncia de massa e calor, em m2/ms;

o € o coeficiente de transferéncia de calor por unidade de area, em kJ/h.m2.K.

Um pardmetro importante na modelagem € a corre¢do de Ackermann para
transferéncias de massa e calor simultdneas em escoamentos turbulentos, descrita na equagéo
(40):
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nA'C-U

a=

(40)
O-W

Em que:

o,, € 0 coeficiente de transferéncia de calor na fase gasosa na auséncia de transferéncia

simulténea de massa, em kJ/h.m2.K.

A partir de um balanco de entalpia sobre uma fatia diferencial dentro da pelicula
paralela a interface, assumindo que as temperaturas sdo conhecidas na interface e na pelicula
exterior ao fluido como condicGes de controle, o coeficiente de transferéncia de calor na fase

gasosa pode ser descrito pela equacéo (41):

a

:1—e‘a

T Oy (41)

Oy

De acordo com a relacdo de Stephan-Maxwell para a difusdo molecular, o coeficiente

de transferéncia de massa na fase gasosa € dado pela equacéo (42):

Dpp " Py
g R-t-1l- pML ( )
No qual:
74 € 0 coeficiente de transferéncia de massa na fase gasosa, em kmol/h.m2 kPa;
Ptor € @ pressdo total, em kPa;
[ é a espessura de filme ficticio, em m;
py € @a média logaritimica das pressdes na interface e total, em kPa.
A partir da relacdo de Chilton-Colburn, € definida a razdo psicométrica do tanque pela
equacdo (43):
. . . . 2/3
plo P Cp _ TgPuiii (&) (43)
Ow oy (1+H) Sc
Onde:

B é arazéo psicométrica do tanque, adimensional,

¢, € a capacidade de calor a presséo constante na fase de vapor, em kJ/kmol.K.
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A altura relativa para transferéncia de massa e na fase gasosa e liquida é descrita pela
equacéo (44):

_A+H-6

Tg “Air " PmL

(44)

G

Sherwood e Holloway (1940) correlacionaram a equagéo de Chilton-Colburn com a

altura relativa para transferéncia de massa na fase liquida, originando a equacéo (45):

oA «a (Vz 'Pl)y

o L PV \L-M, (45)

No qual:

M; é massa molecular do liquido, em kg/kmol;

a e y sdo constantes empiricas da equacgdo 38, definidas por Sherwood e Holloway
(1940);

Os valores das constantes da equacdo (45) foram medidos experimentalmente por
Sherwood e Holloway (1940) e discretizam a diferenca do tipo de empacotamento na torre
para diferentes tipos de anéis de Raschig. A Tabela 2 descreve as medicGes realizadas pelosa

autores.

Tabela 2 - Valores das constantes de Sherwood e Holloway para anéis de Raschig

Didmetro o Y

2’ (50,8 mm) 80 0,22
11,° (38,1 mm) 90 0,22
1’ (25,4 mm) 100 0,22
37" (19,05 mm) 550 0,46
1,”” (12,7 mm) 280 0,35

Fonte: Adaptado de Sherwood e Holloway, 1940.

Os calculos do modelo séo realizados de forma iterativa, no qual uma temperatura na
interface é assumida e também se torna um padrdo de convergéncia interno do programa. Para
comparacdo da temperatura na interface assumida e calculada, a expressdo (46) dada pela

juncéo das equacdes (37), (38), (44) e (45) denota a temperatura interfacial de conferéncia:
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('-1) (dt) [cl-(t—tl)+/17] (dH)

- (=) + |——= - [—

b=t — | dz c dz

ic l (E) a (M)Y 4 (1+H)'(p_pi) (46)
G Lo \Lm, Hepy,

(Pr)z

As equacles denotadas até 0 momento s6 tém validade para uma substancia saturada
que ao entrar em contato com a agua de alimentacdo torna-se superaquecida. Portanto, essa
troca de energia entre os fluxos ndo pode gerar neblina ou nevoeiro. Pela definicdo de
umidade em termos de pressdes parciais em juncdo com o0s gradientes de umidade e
temperatura, o critério de indice de neblina (IN) é dado pela equacdo (47), sendo

obrigatoriamente menor que uma unidade:

Aeor P (25) - (t— 1) (47)

IN =
B - (t+460)% - (pror — P5*) - (P5* — p;)

Onde:

pS2t é a pressdo de saturacdo do gas, em kPa.

Como controle do método iterativo foi considerado critério de parada uma variacéo de
temperatura de 5°C. Desta forma, os resultados serdo dados em funcéo da altura respectiva do
condensador para este critério.

Os fluxos do modelo do condensador de contato direto no EES sdo designados em
quantidades de mols, enquanto os do software Gate Cycle™ em quantidades de massa.
Portanto, para que seja possivel a integracdo dos dois modelos é preciso alterar as equacgdes
que receberdo os dados de entrada e saida. As vazdes volumétricas de gas por unidade de area
da secdo transversal da torre de gas e liquido podem ser reescritas pelas equacdes (48) e (49),

que levam em consideracdo o calculo da area da secdo transversal da coluna definida pela

equacéo (50).
— My
¢ = St My A, (48)
L= M:’fl y (49)
. 2
Acol = z dCOl (50)
4
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No qual:
1, € a vazdo massica de gas, em kg/s;
m,; € a vazao massica de liquido, em Kkg/s;

[13%2]
1

M; é a massa molecular da componente quimica “i”, em kg/kmol;
A, € a area da secdo transversal da coluna, em mz;

d.,; € 0 didmetro da coluna, em m.

Foram selecionados os dados de entrada do ponto de vista construtivo do condensador
de contato direto a partir de suposicdes razoaveis definidas por Sherwood e Holloway (1940),
Treybal (1980) e Green e Perry (2008). Azevedo e Alves (2013) e Wang, Yuan e Yu (2005)
explicam que uma vez que a geometria & bem definida e a area do enchimento é conhecida, é
acordado na literatura que a area interfacial de contato é estipulada como a prépria area do
enchimento. As constantes empiricas a ¢ y sdo definidas como 80 e 0,22, respectivamente,
com valor de area interfacial de contato estimada em 102 m#/m3 com didmetro de recheio de
50,8 mm e didametro da coluna de 1,9 m.

O modelo do condensador de contato direto no programa EES recebera os dados do
software Gate Cycle™: temperatura de entrada do gas; temperatura de entrada do liquido;
vazao massica de gas; vazao massica de liquido; pressdo do gas de entrada; pressao do liquido
de entrada; fracdo molar de oxigénio; fracdo molar de nitrogénio; fracdo molar de vapor
d’4gua; fragdo molar de didxido de carbono e fragao molar de argonio.

De forma analoga a modelagem do ciclo de ar umido, alguns dos dados de entrada
serdo variados com o objetivo de uma analise paramétrica visando a melhora do desempenho
do condensador de contato direto, conforme metodologia é descrita na Secdo 4.4 deste

documento.

4.3 Modelagem termoecondmica

Lourenco (2016) ressalta que a utilizagcdo de diferentes modelos termoeconémicos
resulta em analises distintas, onde o modo no qual é definida a estrutura produtiva e por
consequéncia o modelo é considerado como ponto-chave e particular de cada pesquisador. A
exergia € uma magnitude termodindmica adequada para ser combinada com 0s conceitos
econdmicos por incorporar informacgdes da segunda lei da termodinamica. Portanto, a maioria

dos modelos termoecondmicos utilizam a exergia na definicdo de estrutura produtiva para
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avaliacdo dos fluxos internos. Porém, um ponto de discussdo em termoeconomia é a
dificuldade na proposta de uma modelagem sistematica que consiga alocar racionalmente o
custo dos residuos e dos componentes dissipativos para os produtos da planta.

Os modelos baseados na estrutura produtiva permitem detalhar o processo de
formacdo de custos na planta, em comparacdo aos baseados na estrutura fisica, refinando
assim os resultados da andlise termoecondmica. Isso ocorre pois mesmo utilizando a exergia
total ou desagregada nas parcelas (térmica, mecanica e quimica) na modelagem
termoecondmica, os custos de formacdo dos residuos nao sao redistribuidos de forma
proporcional e explicita para os componentes da planta. Este tipo de alocacdo dos residuos
implicitamente ndo possibilita a inclusdo do custo ambiental, o que compromete a analise
como um todo.

Ademais, ha divergéncias em alguns modelos baseados na estrutura produtiva. Com
uma base similar, os modelos que utilizam a exergia total ou desagregada nas parcelas
(térmica, mecénica e quimica) divididas em fluxos fisicos e ficticios tem como obstaculo os
equipamentos dissipativos. E necessaria a juncdo dos equipamentos dissipativos com outros
em que o produto e insumo sdo definidos em base exergética, mas esta limitacdo impede que
0 equipamento dissipativo seja isolado para ser otimizado ou para o possivel diagnoéstico
termoecondmico.

Outros modelos utilizam o conceito de neguentropia para definir o produto dos
equipamentos dissipativos, uma vez que a funcdo deles € reduzir a entropia do fluido de
trabalho. O primeiro trabalho que apresentou a neguentropia como uma forma de alocar os
custos dos equipamentos dissipativos foi realizado por Frangopoulos em 1987, na Anélise
Funcional Termoeconémica. Este conceito foi adotado posteriormente na Teoria Estrutural do
Custo Exergético por Lozano e outros (1993) e Lozano e Valero (1993) e (1996) para
diferentes tipos de sistemas de geracdo de energia, também chamado de Modelo E&S. A
neguentropia € definida como um fluxo ficticio, juntamente com a exergia, 0 que cria uma
inconsisténcia do ponto de vista termodindmico, pois o produto neguentrépico destes
equipamentos dissipativos € maior do que seu insumo exergético (SANTOS, 2009).

Com objetivo de corrigir o problema de o insumo exergético ser menor do que o
produto, este trabalho emprega uma modificacdo do Modelo E&S ao utilizar um sistema de
divisdo proporcional da neguentropia produzida nos equipamentos que os originam. Desta
forma, o custo exergético unitario dos equipamentos que aumentam a entropia do ciclo tera
um aporte do valor proporcional em relacdo a toda entropia do sistema. Entdo, todos os

fluxos, fisicos ou ficticios, apresentardo o custo exergético unitario superior a uma unidade.
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4.3.1 Defini¢éo de insumo e produto

Cada componente, fluxo ou subsistema possui uma estrutura produtiva particular, onde
primeiro se faz necessario definir quem sédo os insumos, os produtos e as perdas de cada
subsistema. Perdas séo definidas como fluxos que deixam a planta sem utilizag&o posterior. A
partir disso, a destruicdo de exergia devido as irreversibilidades internas de cada subsistema é
definida como a subtracao dos produtos e perdas a partir dos insumos. Por mais que o Modelo
E&S modificado ndo utilize as perdas como fluxos fisicos ou ficticios, € importante ressaltar
que eles estdo implicitamente na subtragcdo do insumo e produto.

Para que haja uma coeréncia na andlise termoecondmica do sistema, 0s insumos e
produtos sdo estabelecidos conforme algumas convenc@es exergéticas. De forma sistémica, as

principais interacdes sao:

a) Trabalho e poténcia
e Se o trabalho é realizado pelo sistema, é produto;
e Se o trabalho é realizado sobre o sistema, é insumo.
b) Variacéo de exergia
e Se a variacdo de exergia do fluxo é positiva no sentido entrada-saida, €
produto;
e Se a variacdo de exergia do fluxo é negativa no sentido entrada-saida, é
insumo.
c) Forgas externas
e Se a forca vem de fora (€ externo), é insumo;
d) Exergia de calor e transferéncia de calor
e Se a transferéncia de calor é dada para o sistema, e a temperatura de
processo € maior do que a temperatura do estado morto, é insumo;
e Se a transferéncia de calor é dada para o sistema, e a temperatura de
processo é menor que a temperatura do estado morto, é produto;

e Se atransferéncia de calor é proveniente do sistema, é produto.

A definicdo genérica de insumos e produtos dos equipamentos que compdem o ciclo é
descrita na Figura 14, definida pelas variagcdes de exergia total ou pelos trabalhos mecanicos e

elétricos nos equipamentos que fornecem ou consomem energia do ciclo.
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Figura 14 - Definigdo de insumo e produto para os equipamentos do ciclo
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Os fluxos que sdo definidos com a exergia total, e neste modelo os fluxos de poténcia
(mecénica e elétrica), os insumos externos (combustiveis) e o produto final do ciclo
apresentam os fluxos produtivos equivalentes aos fluxos fisicos. A maioria dos equipamentos
do ciclo tem sua defini¢do de insumo (F) e produto (P) dada a partir da equacdo (51), em que
os fluxos produtivos podem representar o fluxo fisico (E;), a diferenca ou a juncédo entre dois
fluxos. Para o fluxo fisico relacionado a introducdo de combustivel, a exergia total especifica

(ecor;) deve ser substituida pela exergia quimica especifica do combustivel (e4comp)-

E; =m; - ey, (51)

Ha alguns equipamentos no qual diferentes fluxos de entrada se misturam trocando as
parcelas de exergia e massa, formando um terceiro fluxo com potencial intermediario. No
presente trabalho apenas os misturadores e o atemperador se enquadram nesse tipo de
defini¢do. O insumo é definido como a reducdo do potencial exergético da vazdo massica que

entrou com maior potencial exergético, dado pela equacdo (52).
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F = m;: (etoti - etotj) (52)

O produto, por sua vez, ¢ definido como o aumento do potencial exergético da vazdo
maéssica que entrou no equipamento com menor potencial exergético, dado pela equacdo (53).

P = m; - (etoti - etot]') (53)

4.3.2 Diagrama produtivo

O diagrama produtivo de um sistema é a representacdo da sua estrutura fisica, junto
com as desagregacdes pertinentes para a realizacdo e entendimento da metodologia. Existem
trés formas geométricas basicas para representacdo de elementos no diagrama produtivo:
retdngulos; circulos e losangos. Os retdngulos correspondem aos equipamentos ou
subsistemas que sdo unidos entre si por setas que representam a entrada ou saida (insumo ou
produto). Os circulos correspondem as bifurcacGes que sdo elementos que subdividem os
produtos. Os losangos correspondem as jungdes que unem diversos insumos em um unico
local. As setas representam entdo os fluxos produtivos, que sdo definidos com base nos fluxos
fisicos, apresentam assim a cor preta no diagrama produtivo do ciclo analisado, apresentado
no Apéndice B. Os tridngulos alaranjados representam os insumos externos do ciclo de
combustivel e agua, enquanto as estrelas alaranjadas denotam os produtos externos do ciclo
de energia elétrica e agua recuperada.

Ha dois equipamentos que diferenciam visualmente o diagrama fisico do ciclo de ar
Umido de turbina a gas do diagrama produtivo. O primeiro é o gerador, no qual sua perda é
calculada no software Gate Cycle™ e entéo introduzido nos valores respectivos de exergia no
fluxo produtivo. Estes valores estdo associados as perdas de conversao da energia mecanica
para energia elétrica, e na sua transmissao primaria. Ha4 também a insercdo do equipamento
Ambiente, que € um equipamento ficticio responsavel por receber as dissipacdes e residuos
dos componentes e gerar um produto Unico de residuos e dissipacbes (RD). O Unico
componente que contém no produto outro fluxo além da variacdo de exergia € o Saturador
(SAT), abrangendo também a dissipacdo de exergia na forma de calor (EQsat), sendo
necessaria uma bifurcacdo na saida para designar os produtos para diferentes aplicacoes.
Tratando-se de uma dissipacao, tal fluxo exergético de calor também sera introduzido no

ambiente para a jungdo com os residuos referentes ao fluxo de saida de gas do condensador de
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exaustdo e saida de resfriamento.

No diagrama produtivo, o sistema de divisdo proporcional da neguentropia é dado pelo
calculo da entropia gerada da equacéo (6) fracionadas em relacéo a todos equipamentos que
geram entropia. Desta forma, o fluxo produtivo contard com os fluxos da diviséo proporcional
da neguentropia, multiplicados pelo produto (RD) do ambiente, que serdo adicionados nos
insumos destes componentes a partir da bifurcacdo (B14) . A equacdo da divisdo proporcional
da neguentropia da-se pela equacdo (54) e seus fluxos ficticios tem a cor vermelha no

diagrama produtivo.

(54)

Os equipamentos produtivos que proporcionam o aumento da entropia do fluido de
trabalho (CC, CBP, CAP, CAR, T, PR, PR1, PR2, RAR, M1, M2, SAT, R, AT, CCD)
apresentam a divisdo proporcional da neguentropia como um de seus insumos, introduzidos
em uma juncdo anterior a cada unidade produtiva para adicionar esta parcela ao insumo
exergético respectivo.

Do ponto de vista do custo exergético unitario de cada componente, esta metodologia
diferencia-se do Modelo E&S no quesito em que a producdo da neguentropia esta associada a
variacdo de exergia dos fluidos, portanto ndo é adicionada uma parcela adicional de exergia e,
desta forma, o custo exergético unitario estabelece-se em valores superiores a unidade. E
importante ressaltar que por adicionar a proporcionalidade da neguentropia total do ciclo no
insumo de cada componente é possivel que alguns custos internos sejam levemente elevados,
porém sem prejudicar os produtos do sistema.

Séo formuladas equacbes das unidades (reais e produtivas) para obter o sistema de
equacOes de custo. Estas formulas remetem a multiplicacdo entre a exergia produtiva e custo
unitario do produto decrescido pela mesma multiplicacdo do insumo. No sistema de equacdes
para custo monetério unitério, esta subtracdo resulta no fluxo monetério externo associado a
cada equipamento. Além destas, sdo necessarias equacdes auxiliares para que o nimero de
equacdes se iguale ao nimero de fluxos do sistema. Nas bifurcacdes de poténcia (B1), exergia
(B2 a B13) e da divisdo proporcional da neguentropia (B14), atribui-se 0 mesmo custo
unitario para os fluxos de saida destes. Nas juncdes a igualdade se da pela multiplicacdo entre
a exergia produtiva em cada fluxo de saida e seu respectivo custo unitario, divido pela

multiplicacdo da exergia produtiva e custo unitario da entrada. Cada relagéo de entrada e saida
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sdo decrescidos entre si, e igualadas a zero. Por ultimo e ndo menos importante, 0s insumos
externos (combustivel e agua) do sistema recebem o0 custo unitario exergético de uma
unidade, e o custo monetario exergetico igual ao calculo dos fluxos monetarios externos para

obtencdo dos mesmos, definidos na proxima secéo.
4.3.3 Custos de investimento e fluxos monetarios

Depois de concluida a modelagem e feita a analise de desempenho pela variagdo dos
fatores de entrada, é realizado o estudo estimativo dos custos monetérios relacionados ao
investimento estrutural, fatores de Operagdo e Manutencdo (O&M) e o custo de aquisi¢do do
gas natural. Estes valores serdo levados em conta para o célculo dos fluxos monetarios
externos referentes a cada equipamento e do ciclo. E tomada como referéncia uma base de
valores atuais, tornando assim possivel a comparacdo do custo de geracdo da planta com do
avaliado pelo mercado Brasileiro. Dessa forma, os fluxos monetarios externos (Z,) em R$/h

segundo a equacdo (55) e o calculo do fator de amortizacéo é dado pela equacao (56).

FA- (1 +%0)
7 = 100/, .,
m — HO mv

(55)

Em que:

Zinv € 0 custo de investimento para compra dos equipamentos em R$;
FA é o fator de amortizacio, em ano™;

HO é o fator de horas de opera¢do ao ano em h/ano;

Fogm € 0 fator de operacéo e manutencdo em %.

No qual:
i é ataxa de juros a longo prazo em ano™;

u € o tempo de vida em anos.

O custo com combustivel para o gas natural (Z.,mp) € dado pela equagdo (57),
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dependente da taxa de fornecimento do gas natural e da quantidade de combustivel

introduzido. De forma similar, o custo de investimento da agua de admissdo (Z;4,,) € dada

pela equacdo (58), dependente da taxa de fornecimento de &gua.

Mcomb

Zeomp = — " Tyen + Tron (57)
Pcomb
m,
Zégua =—"Tya (58)
]
No qual:

Z.omp € 0 custo do gas natural, em R$/h;

Peomp € @ densidade do combustivel, em kg/m?;

Tyen € a custo variavel de fornecimento do gés natural, em R$/m>;
Tren € a custo fixo de fornecimento do gas natural, em R$/h;
Z34uq € 0 custo da agua de admisséo, em R$/h;

Ty 4 € 0 custo variavel de fornecimento da agua, em R$/m3.

O valor do custo dos investimentos de cada equipamento adotado neste trabalho foi
proposto por Ulrich and Vasudevan (2004). Neste, devem ser levados em considera¢do o
custo de compra dos equipamentos, o custo de instalacdo e o fator de indexacdo. Desta forma
0 custo de investimento para compra dos equipamentos da-se pela equacdo (59). Os valores
para 0s parametros na analise de custo sdo descritos na Tabela 3. A Tabela 3 conta com 0s
valores fixos para os célculos mencionados acima, no qual foi escolhido o ano base de 2017
para calculo. Assim, o coeficiente de indexagéo (Cing) representa a razéo dos fatores de 2004

para 2017 e a taxa de conversao da moeda de 2004 para 2017.

Ziny = Ceq * Cinst * Cina (59)

Em que:
Cinse refere-se as despesas: de contingéncia; de comissGes do contratante; para
elaboracdo da planta; para edificios auxiliares; para instalag@es internas, adimensional;

Ceq € 0 custo de compra do equipamento, em R$.
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Tabela 3 - Parametros para calculo dos fluxos monetarios externos

Parametro Unidade Valor Referéncia
Cotacéo R$/ $ 3,13 BANCO CENTRAL DO BRASIL (2017)
HO h/ano 8030 -
) BANCO NACIONAL DO
1 % a.a. 7
DESENVOLVIMENTO (2017)
u ano 20 -
Pcomb kg/m3 017 -
3 COMPANHIA DE GAS DE MINAS
Tven R$/m 2,205713
GERAIS (2017)
COMPANHIA DE GAS DE MINAS
Tren R$/h 216,8785
GERAIS (2017)
Tva R$/m3 0,3841 COPASA (2017)
Fogm % 6 -
Cinst - 1,534 Ulrich e Vasudevan (2004)
Cind - 1,25 BOE (2018)

Fonte: Elaborado pelo autor.

Neste método sdo definidos os valores dos parametros principais de cada equipamento,
no qual sdo verificados em uma curva de custo de investimento por parametro. Para 0s
equipamentos que trabalham com energia mecanica e elétrica (turbina, compressor de baixa
pressao, compressor de alta pressdo, bomba 1 e gerador) é requerida a poténcia bruta para
calculo. Para os trocadores de calor sem mistura (pré-resfriador, pos-resfriador 1 e 2,
recuperador e resfriador a ar) é solicitada a area superficial. Para 0os componentes em que 0S
fluxos se misturam ou se dividem de forma direta (misturadores 1 e 2, separadores 1 e 2,
atemperador e distribuidor) selecionaram-se a altura e o diametro, calculados conforme
metodologia apresentada por Wankat (2012) para tambores verticais conforme as equacoes
(60) a (61). Estas equacdes levam em consideracdo o volume méaximo para a troca entre
fluidos iguais, mesmo que em fases diferentes. Para o saturador de gas, a altura da torre (Hsar)
é definida a partir da equacdo (63) e Tabela (1), no qual o calculo do didmetro segue a
proporcdo apresentada pela equacdo (60). O custo do equipamento condensador de contato
direto também é definido pela altura e diametro, porém calculados conforme a metodologia da
Secdo 4.2.
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Heq =4- Deq (60)
41
Doy = | )
T pvsat Umax
Vi = 0,09 - Pisat — Pvsat (62)
pvsat
Hg,e = HETP - NB (63)
Em que:

H,, € aaltura do equipamento, em m;

D, € o diametro do equipamento, em m;

Mpay € @ maior vazao massica a ser introduzida no equipamento, em kg/s;

Pusar © @ densidade do vapor saturado na pressdo do fluido, em kg/m3;

Pisa: € a densidade do liquido saturado na pressao do fluido, em kg/ms;

Umax € @ Velocidade maxima permitida no equipamento, em m/s;

HETP ¢ a altura equivalente ao prato tedrico (do inglés, Height Equivalent to a

Theorical Plate), definido como méaximo de 1,2 m por Wankat (2012).

4.4 Andlise paramétrica para ponto de projeto

Depois de concluida a modelagem inicial do ciclo de ar umido com turbina a gas e do
condensador de contato direto, torna-se possivel analisar as influéncias das varidveis de
entradas distintas no comportamento do sistema visando obter o melhor dimensionamento no
ponto de projeto. Assim, a analise paramétrica para o ponto de projeto dividiu-se em duas
etapas: a de melhoria do ciclo de ar imido e do condensador de contato direto. Na primeira,
variaram-se 0s parametros referentes aos trocadores de calor, a razdo de pressao do ciclo e a
temperatura da entrada da turbina (Ter). Na segunda, alterou-se o diametro da coluna, os tipos

de enchimentos (materiais e diametros) e a razdo de liquido-gas.
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4.4.1 Parametros do ciclo de ar imido

Inicialmente teve-se como foco a analise dos trocadores de calor: pré-resfriador; pos-
resfriador 1; pds-resfriador 2 e recuperador. Foi definido como método de calculo a variacao
da temperatura de saida de gas do trocador de calor e a temperatura de pinch méaxima. Os
valores foram alterados de tal forma que ndo ultrapassassem o limite 85% de efetividade
sugerida por Orts-Gonzalez, Zachos e Brighenti (2019) de acordo com sua analise em
trocadores de calor mediante a degradacdo. Ademais, foi considerada como critério a
melhoria dos pardmetros de eficiéncia térmica do ciclo poténcia liquida do ciclo. Dentre os
trocadores de calor citados, o recuperador utilizou apenas o método de variacdo da
temperatura de saida quente de gas para projeto. Esta proposicao foi feita devido ao mesmo
ser um trocador de calor entre correntes gasosas que tem como objetivo aproveitar a energia
proveniente da saida da turbina a gas, em que o método de variagdo da temperatura maxima
de pinch apenas iria limitar o aproveitamento de energia no ciclo. O resfriador a ar, diferente
dos outros trocadores de calor, tem como objetivo a utilizagdo de uma corrente de ar para
resfriar o fluxo de agua levemente aquecida. Portanto, a temperatura de interesse na sua
andlise é a de saida do liquido. Neste trocador também ndo houve a necessidade da variacdo
da temperatura maxima de pinch, como o fluxo de ar é individualizado para resfriamento o
valor requisitado para 0 mesmo € o de operacao, e sua temperatura na saida de gas € apenas
uma consequéncia. As faixas de variacdes da temperatura maxima de pinch e de saida quente

de gas dos trocadores de calor sdo apresentadas na Tabela (4).

Tabela 4 - Variacgdes dos parametros dos trocadores de calor

Variacdo da temperatura

Variagdo da temperatura da saida de ar efou gas

Equipamento méxima de pinch (°C)

(°C)
Pré-resfriador 35-105 50-80
Pos-resfriador 1 110-190 90-130
Pos-resfriador 2 80-120 80-100
Recuperador - 185-210
Resfriador a ar - 24-30*

*Variacdo da temperatura da saida de liquido, em °C.

Fonte: Elaborado pelo autor.

Mediante aos limites apresentados, definiu-se um incremento de 10°C para a
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temperatura maxima de pinch e de 5°C na temperatura de saida quente de gas, exceto no
resfriador a ar que tem a temperatura na saida de liquido variado em valores de 1°C.

Foram verificados os pontos maximos de operagdo, a fim de identificar a faixa de
operacdo limite do sistema sem que haja danos estruturais ou de funcionamento. Conforme
consultado na literatura, parametros como a temperatura na entrada da turbina e a razdo de
pressdo do ciclo sdo os que exercem maior influéncia no modelo do ciclo de ar itmido com
turbina a gas. Em analise preliminar notou-se que a faixa de operacdo limite para a
temperatura da entrada da turbina compreende-se entre 900°C e 1400°C, o que estd em
conformidade com valores encontrados na literatura. Desta forma, definiu-se o mesmo
intervalo analisando 5 pontos com diferenca de 100°C a fim de se escolher o ponto 6timo. De
forma analoga, a razdo de pressao de operacédo do ciclo foi definida dentro de um intervalo de
30 a 60, pensando em um sistema robusto de geracdo, considerando intervalos com a adi¢édo
de 5 com relacdo ao ponto anterior. De forma a auxiliar a analise de desempenho do ciclo e
otimizacdo, serdo geradas curvas de desempenho dos indicadores em funcdo da razdo de
pressdo do ciclo e da temperatura na entrada da turbina: trabalho liquido especifico; eficiéncia
térmica (12 lei) do ciclo; eficiéncia exergética (22 lei) do ciclo e consumo exergético unitario

do ciclo.

4.4.2 Parametros do condensador de contato direto

A eficiéncia do processo de condensacdo na torre depende de varios fatores, entre eles
a carga da coluna e a distribuicdo do liquido. Estes dois parametros de projeto estdo
correlacionados com o didmetro da coluna e a area interfacial de contato.

Em um determinado momento dentro da coluna, a quantidade de liquido presente é
chamada de retencdo (ou holdup, em inglés) que representa a quantidade necessaria para a
circulagdo do liquido por gravidade em relagdo ao gas emergente. A retencdo aumenta
proporcionalmente com a vazdo massica de liquido até o ponto de carga (carga da coluna),
que representa o inicio do acumulo de liquido nos intersticios da coluna, provocando uma
gueda acentuada de pressdo no leito. Apds a queda de pressao, 0s vazios sdo completamente
preenchidos encontra-se no estado de inundagdo e comeca a borbulhar e aumenta a queda de
pressdo abruptamente, dificultando uma operacéo estavel.

Dentre as faixas de didmetro e altura de uma coluna de enchimento, a relagdo de
comprimento para didmetro € um pardmetro que relaciona a melhora do processo de

transferéncia de calor e massa, com uma retencdo de liquido elevada de operagéo e sem
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ultrapassar o ponto de carga. Segundo Eigenberger, Verfahrenstechnik e Stuttgart (1992) é
aconselhavel que a razdo de comprimento para didmetro esteja proxima da unidade, variando
no maximo até 3. Wankat (2012) por sua vez define em 4 o limite aceitavel de comprimento
para diametro. Porém, com vazdes de liquido elevadas a retencdo sera elevada e ha uma
melhora na distribuicdo do liquido, podendo fazer com que esta relagdo de comprimento para
didmetro aumente.

Outro aspecto para analise do ponto de vista construtivo da torre é a selecdo do
material e didmetro do recheio (enchimento), uma vez que sua variacdo esta relacionada
diretamente a area interfacial dos mesmos. Na Tabela (5) as areas interfaciais do enchimento
sdo estabelecidas por Treybal (1980) para materiais ceramicos, metélicos com parede de 0,8
mm e metalicos de 1,6 mm para os didmetros de: 12,7 mm; 25,4 mm; 38,1 mm e 50,8 mm.
Segundo Azevedo e Alves (2013) os materiais ceramicos tem paredes mais espessas que 0S
metalicos. Porém, é valido notar que os valores sdo referentes a particulas discretas, podendo
haver alteracdes de acordo com o empacotamento do enchimento na coluna. Azevedo e Alves
(2013) e Wang, Yuan e Yu (2005) explicam que uma vez que a geometria € bem definida e a
area do enchimento é conhecida, é acordado na literatura que a area especifica interfacial é

estipulada como a prépria area do enchimento.

Tabela 5 - Caracteristicas dos recheios do tipo anéis de Raschig

Anéis de Raschig Dimensao Area sup_erflual
interfacial (aj)
Tipo mm m2/m?3
12,7 364
Ceramico 25,4 190
38,1 125
50,8 92
12,7 420
25,4 206
Metal 0,8mm 381 152
50,8 118
12,7 387
25,4 186
Metal 1,6mm 381 135
50,8 103

Fonte: Adaptado de Treybal (1980).



97

5 RESULTADOS E DISCUSSAO

Neste capitulo sdo apresentados e analisados os resultados obtidos neste trabalho. Na
primeira secao apresenta-se o estudo referente ao ciclo de ar iumido, avaliando os parametros
de impacto dos trocadores de calor e do ciclo de uma forma geral, com objetivo de selecionar
0 ponto 6timo de projeto. Apds, realiza-se a discussdo sobre a pesquisa do condensador de
contato direto visando a especificacdo do enchimento apropriado e varidveis operacionais. Por

ultimo, o ciclo é avaliado conforme a termoeconomia na configuracdo escolhida de projeto.

5.1 Ciclo de ar amido com turbina a géas

Observou-se no trocador de calor pré-resfriador que a diminuicdo da temperatura de
saida de ar tem um aspecto positivo relacionado a poténcia liquida do ciclo. Isto se deve pelo
ar entrar mais frio no compressor de alta pressao, e consequentemente, com um valor inferior
de entalpia. Considerando que o fluxo de entrada néo é alterado, sera requerida uma menor
poténcia no compressor de alta pressdo, diminuindo assim a poténcia gerada no ciclo. Outro
aspecto a ser observado foi que a elevacdo da temperatura de pinch tem uma influéncia
negativa na eficiéncia térmica do ciclo, por que uma vez que as diferencas de temperaturas da
corrente de ar em relacdo a corrente de agua aumentam h& um decaimento na sua efetividade
de troca de calor. Porém, ao elevar este niUmero a temperatura de 4gua da saida aumenta, o
que é benéfico ao ciclo, uma vez que este fluxo ird se unir com o de saida dos outros
trocadores de calor para adentrar ao saturador de gés. Desta forma, foi definido para o pré-
resfriador o valor de 105 °C para a variagdo da temperatura maxima de pinch, e de 50 °C para
a temperatura de saida do gas.

No trocador de calor pos-resfriador 1 o decréscimo na temperatura da saida de ar
resultou em um aumento na eficiéncia térmica e poténcia liquida do ciclo. Quanto menor a
temperatura na saida deste equipamento, melhor a absorcao de liquido no ar no processo de
saturacdo, em que o fluido pressurizado trocarda uma maior quantia de energia na forma de
calor e massa com o liquido aquecido de entrada no saturador de ar. Porém, a temperatura na
saida de ar teve como escolha um valor que representa aproximadamente de 30°C a 40°C
menor que o da entrada de agua do saturador de gas, dependendo da operacdo do ciclo. Esta
escolha se deve pela melhor absorcdo das fragdes molares de agua no ar, sem que o limite de
umidade entre as fases seja ultrapassado. Ademais, a diminui¢do da temperatura maxima de

pinch no pos-resfriador 1 também proporcionou uma melhora na eficiéncia e poténcia liquida
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do ciclo, uma vez que h4 uma menor aproximagao entre as correntes de fase gasosa e liquida,
fazendo com que haja um aumento da transferéncia de calor sensivel do fluido para a agua.
Assim, a temperatura na saida de ar no pos-resfriador 1 foi definida como 100°C, e a variagédo
da temperatura maxima de pinch em 110°C, que sdo os menores valores cabiveis para
operacéo.

O trocador de calor pos-resfriador 2 teve sua temperatura na saida de exaustdo
selecionada de tal forma que o condensador de contato direto possa absorver uma maior
quantidade da agua presente no gas de exaustdo, sem que a efetividade do trocador seja
comprometida. Em juncdo com a selecdo da temperatura méxima de pinch, em que de forma
analoga aos outros trocadores, a diminuicdo da temperatura da saida de gas de exaustdo
promove uma melhora na eficiéncia térmica e poténcia liquida do ciclo. A temperatura de
saida do gas de exaustdo foi definida em 80°C, enquanto a temperatura maxima de pinch
selecionada como 90°C. Estes valores em conjunto propiciaram que a &gua de saida do
trocador tivesse uma temperatura menor com objetivo de controlar a temperatura do fluxo de
entrada no saturador de ar.

No recuperador foi constatado que quanto menor a temperatura de saida do gas, maior
a eficiéncia térmica do ciclo e a poténcia liquida. Isso ocorre porque que hd uma maior
quantia de calor a ser recuperado da corrente quente de saida da turbina a gas para a corrente
de ar umido na saida do recuperador. O ar imido recebe um aporte de energia na forma de
calor que aumenta a temperatura e entalpia do fluxo a ser introduzido na cdmara de
combustdo e consequentemente na turbina. Para uma temperatura na entrada da turbina fixa
h& uma menor demanda de combustivel, fazendo com que o insumo do ciclo diminua e que a
eficiéncia do ciclo aumente. Portanto, a temperatura na saida de gas do recuperador foi
estabelecida em 185°C.

O resfriador a ar foi o trocador de calor com a menor variacdo da temperatura na saida,
desta vez de liquido, em relacdo aos outros trocadores. Por ser o componente que faz o
resfriamento do circuito interno de agua do ciclo, é um trocador mais robusto no qual o
acréscimo de temperatura ditava a diminuicdo da vazdo massica de ar que seria introduzido
pra resfriamento. Isto se deve pelo fato de que a entrada do liquido no resfriador a ar estava
fixa em 45°C pelo atemperador, portanto para a realizagdo de uma troca de calor com maiores
diferencas de temperaturas, foi necessaria uma maior vazdo massica de ar para resfriamento e
por consequéncia uma maior area de troca de calor. No entanto, quanto menor a temperatura
de saida do liquido, menor seré a agua de retorno para o ciclo, levando em consideracdo que o

condensador de contato direto tem uma variacdo fixa de 5°C. Vale ressaltar que a uma
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temperatura inferior de liquido a troca de calor no condensador de contato direto se faz de
forma mais efetiva. Desta forma, a temperatura da saida do liquido foi estabelecida em 26 °C,
valor este que favorece a eficiéncia do ciclo por retornar um fluxo com menor temperatura e
melhorar a condensacdo, sem ultrapassar os limites de area superficial dos equipamentos
usuais de trocadores de calor apresentados por Ulrich and Vasudevan (2004). A Tabela (6)
demonstra o resumo das temperaturas maximas de pinch e da saida de ar e/ou gas dos

trocadores de calor do ciclo.

Tabela 6 — Resumo da otimizagdo nos trocadores de calor

. Temperatura maxima de  Temperatura da saida de ar
Equipamento

pinch (°C) e/ou gas (°C)
Pré-resfriador 105 50
Pos-resfriador 1 110 100
Pos-resfriador 2 90 80
Recuperador - 185
Resfriador a ar - 26*

*Variacdo da temperatura da saida de liquido, em °C.

Fonte: Elaborado pelo autor.

A Figura (16) apresenta o gréafico de trabalho especifico (Wc) pela razdo de pressao do
ciclo (rp), gerado a partir da equacdo (3) referente a poténcia liquida do ciclo (Wu-q) dividido
pela vazéo massica de ar (rh,), no qual a temperatura da entrada da turbina (Ter) foi variada
entre 900°C a 1300°C. Observa-se primeiramente que 0 acréscimo na temperatura da entrada
da turbina promove uma elevacdo no trabalho especifico de 50% a 54% nos limites. Isto se
deve pela maior quantidade de energia do fluido na forma de entalpia especifica na entrada da
turbina, possibilitando maior capacidade de gerar energia por unidade de massa de ar. De
forma analoga, com a pressao na saida da turbina fixada no valor padrdo atmosférico (101,325
kPa), o maior valor da razdo de pressao do ciclo inicialmente colabora para 0 aumento do
trabalho especifico do ciclo. Esta ascensdo demonstrou-se mais evidente na faixa de
temperatura entre 1100°C e 1300°C, onde o fluido possui maior energia para gerar trabalho
por unidade de massa de ar. Porém, com as temperaturas de 900°C e 1000°C h& um
crescimento do trabalho especifico até uma razdo de pressdo intermediaria de 45, e depois
percebe-se um decaimento. Em baixas temperaturas, ha crescimento no consumo de poténcia

tanto nos compressores e principalmente na bomba com o aumento da razéo de pressao. Dessa
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forma, o aumento de poténcia consumida se mostra superior em relacdo ao ganho do trabalho

gerado na turbina.

Figura 15 — Variacédo de Wc pela rp em diferentes faixas de Tet
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Fonte: Elaborado pelo autor.

A eficiéncia térmica do ciclo () apresentou um comportamento crescente na faixa de
30 a 35 de razéo de pressédo do ciclo (rp) em todas as variagdes da temperatura na entrada da
turbina (Ter) , conforme demonstrado na Figura (16). Nestes pontos, 0 aumento da poténcia

liquida (Wliq) do ciclo faz-se de forma superior ao consumo de combustivel para a geracéo de

calor (Q.omp) Para o ciclo na camara de combustdo. Apos a razdo de pressio em 35, ha um
leve decaimento da eficiéncia energética do ciclo, uma vez que 0s equipamentos que
consomem poténcia no ciclo (CBP, CAP, CAR e B1) trabalham com fluidos em pressdes
maiores. Mesmo com a maior poténcia gerada na turbina, a poténcia liquida do ciclo tem seu
valor decrescido e consequentemente a eficiéncia térmica. E notado também que o aporte de

temperatura na entrada da turbina resultou em um aumento de 16 pontos percentuais na razao
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de pressdo de 35. Em valores altos de temperatura da entrada da turbina a diferenga de
entalpia na entrada e saida da turbina é maior, gerando-se maior poténcia no ciclo. Ademais,
ha& um maior aproveitamento de energia no componente recuperador do ciclo, fazendo com
que o consumo de combustivel no ciclo diminuisse e reduzisse o calor de entrada do ciclo,

aumentando assim a eficiéncia.

Figura 16- Variacao de n pela rp em diferentes faixas de Ter
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Fonte: Elaborado pelo autor.

A Figura (17) representa o grafico de eficiéncia exergética (nex) pela razdo de pressdo
(rp) gerado a partir da equagéo (21) com variagdo da temperatura na entrada da turbina (Ter)
entre 900°C a 1300°C. De forma analoga a eficiéncia energética, é possivel perceber um
decréscimo da eficiéncia exergética com o aumento da razdo de presséo a partir da razéo de
pressdéo em 35. Essa queda estd relacionada ao crescimento da poténcia requerida nos
compressores e bomba. Constata-se também que o aumento da temperatura na entrada da

turbina proporciona um crescimento na eficiéncia exergética do ciclo. A exergia como medida
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de avaliacdo da maior capacidade de gerar trabalho em um ciclo tem um maior desequilibrio
em relagcdo ao estado morto em temperaturas elevadas, podendo gerar uma variagéo de 16%

da eficiéncia exergética da menor para a maior temperatura na razéo de presséo de 35.

Figura 17 - Varia¢ao de nex pela rp em diferentes faixas de Ter
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Fonte: Elaborado pelo autor.

O gréfico representado na Figura (18) relaciona o consumo exergético unitario do
ciclo (kuc) e a razéo de pressdo (rp) gerado a partir da equacdo (22) onde a temperatura na
entrada da turbina (Ter) foi variada entre 900°C a 1300°C. Nesse caso, percebe-se em todas as
faixas de temperatura uma queda inicial do custo que esta relacionada a um uso mais eficiente
da exergia disponivel no ciclo para realizagdo de trabalho. Porém, ao analisar em razdes
acima de 35, foi observado um aumento do custo exergético unitario de acordo com o
incremento da raz&o pressdo principalmente na faixa de 900°C a 1100°C. E preciso um custo
exergético unitario mais elevado nesta faixa, pois sera necessaria a insercdo de mais

combustivel no sistema para realizacdo do trabalho, pois em temperaturas baixas tem-se
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menor exergia especifica disponivel no fluido de trabalho. Além disso, mesmo em
temperaturas elevadas o aumento do consumo exergético esta relacionado ao aumento das
poténcias requeridas nos compressores e bomba em pressdes mais elevadas com aumento da
entropia do sistema. E importante ainda ressaltar que o consumo exergético unitario ndo sofre
grandes elevagdes nas faixas de temperaturas mais altas, pois se tem maior quantidade de

exergia sendo readmitida na camara de combustéo obtida pelo recuperador.

Figura 18 - Variacao de kuc pela rp em diferentes faixas de Ter
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Fonte: Elaborado pelo autor.

A partir da avaliacdo dos graficos das Figuras (15) a (18) é possivel estabelecer o
ponto de projeto do ciclo de ar tmido. Conclui-se que a uma razdo de pressao (rp) de 35 e a
temperatura da entrada da turbina (Tgr) de 1300°C o ciclo apresentou os melhores resultados,
dentre os limites predefinidos. Nas condic¢des de projeto estabelecidas o ciclo apresenta um
trabalho especifico de 583,78 kJ/kg,, eficiéncia energética do ciclo de 49,45%, uma eficiéncia

exergética do ciclo de 47,54% e um consumo exergético unitario do ciclo de 2,49 KW/kW.
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5.2 Condensador de contato direto

Com o objetivo de especificar um condensador de contato direto que promova uma
melhor recuperacdo de agua para o ciclo, este equipamento foi analisado em relacdo aos
recheios do enchimento da torre, sendo eles: cerdamicos; metal com 0,8 mm de espessura da
parede e metal com 1,6 mm de espessura da parede. Estes materiais foram variados conforme
o diametro do proprio enchimento, conforme Tabela (5) e os coeficientes o e y, conforme
Tabela (2).

A Figura (19) demonstra o grafico da altura da coluna (z) pelo didmetro dos recheios
(dr) para os diferentes tipos de materiais. Os enchimentos cerdmicos tém paredes mais
espessas que 0s metalicos, contendo menos espacos livres e dificultando a movimentacéo do
gas pelos intersticios entre as pecas adjacentes e 0s vazios internos do proprio enchimento.
Portanto, para a mesma realizacdo da troca de calor e massa, € necessaria uma altura 10,82%
maior do material cerdamico em relacdo ao metalico de 1,6 mm de espessura, que por sua vez
apresenta uma altura 10,46% superior ao de metal de 0,8 mm de espessura, avaliados no
ponto maximo de discrepancia (50,8 mm). Em relacdo ao tamanho dos recheios, foi
constatado que o0 aumento da sua dimensdo acarretara em uma elevacédo da altura da coluna. A
altura da coluna esta diretamente relacionada a dificuldade da troca efetiva de calor e massa,
no qual o aumento do didmetro do enchimento representa uma diminui¢do na area interfacial
de troca de calor e, portanto, resultard em menores transferéncias simultaneas de calor e
massa. Para 0s materiais ceramicos esse aumento representa 74,63% da sua faixa, enquanto
para 0s materiais metalicos essa elevacdo média de 72,83%. No diametro de recheio de 12,8
mm a relacdo de comprimento para didmetro apresentou valores proximos a unidade,
certificando que esta faixa apresenta-se ideal para colunas de enchimento. Com o aumento do
didmetro de recheio é observado um crescimento na razdo de comprimento para diametro,
podendo atingir razGes de aproximadamente 7 para o material cerdmico de 50,8 mm,
caracterizada pela sua altura elevada pela dificuldade de troca efetiva de calor e massa. Isto é
justificado, pois em baixas razdes de comprimento para didmetro ha uma melhor distribuicao
do liquido na coluna, em que a vazdo massica elevada de liquido faz com que este ocupe 0s
vazios do enchimento, melhorando o contato entre liquido-interface e também entre gés-
liquido. Ressalta-se que como os célculos sédo baseados em valores empiricos seus resultados
sdo garantidos para particulas discretas, podendo sofrer alteragGes de acordo com o modo do

empacotamento.
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Figura 19 - Variacgéo de z pela d; no condensador de contato direto
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Fonte: Elaborado pelo autor.

A Figura (20) apresenta o grafico da vazdo massica de liquido recuperada (4m) pelo
diametro dos recheios (d;) para os diferentes tipos de materiais. E observado que o aumento
do didmetro dos recheios acarreta na diminuicdo da fracdo massica de liquido recuperada no
condensador. Isto ocorre a principio, pois 0 aumento do didmetro dos recheios é inversamente
proporcional a area interfacial e consequentemente a recuperacdo da vazdo massica de
liquido. A diminuicdo na altura da-se pelos os materiais ceramicos, metal de 1,6 mm e metal
de 0,8 mm, respectivamente. O fluido terd uma menor area de contato entre as correntes
resultando em uma menor variacdo dos componentes quimicos dentro do condensador. Na
interface de troca de calor e massa, por mais que o potencial quimico seja continuo a
concentracdo tende a variar. Portanto, ha inicialmente uma transferéncia de calor associada a
diferenga de temperatura entre os fluidos e uma transferéncia de massa associada ao
afastamento da composicao em relacdo ao equilibrio, ambos por convecc¢ao. Apos, 0 processo
de transferéncia de massa se da por difusdo molecular proximo a interface. Ambos o0s

processos de conveccdo e difusdo sdo proporcionais a area de troca na interface, portanto sua
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diminuicdo dificulta o processo de recuperacdo de dgua. Em relacdo ao tipo de material, o
metal apresenta uma condutividade térmica maior, fazendo com que haja uma melhoria no

processo de condensacdo do liquido entre as fases.

Figura 20 - Variagdo de Am pela dr no condensador de contato direto
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Fonte: Elaborado pelo autor

A Figura (21) apresenta o grafico de area superficial (Asyp) do condensador pelo
didmetro dos recheios (d,) para os diferentes tipos de materiais. Observa-se que o aumento do
didmetro dos recheios acarreta em uma elevacdo média de 73% da area superficial dos limites
trabalhados no condensador. A area superficial de troca de calor leva em consideracdo a altura
e o diametro da coluna. A altura da coluna esta diretamente relacionada a capacidade da torre
em trocar energia na forma de calor e massa de forma simultanea. Uma vez que a diferenca de
temperaturas do liquido no condensador é estabelecida em 5°C, quanto maior for o valor dos
coeficientes de transferéncia de calor e massa, menor sera a altura da torre necessaria para
executar o0 processo. Como explicado anteriormente, o aumento do didmetro de enchimento

estd inversamente relacionado a area interfacial de troca de calor, portanto ha uma menor
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troca de energia na forma de calor e massa. E de forma analoga, os materiais cerdmicos
apresentam paredes mais espessas do que os demais materiais, sendo necessaria uma maior
altura da coluna para troca efetiva de calor e massa. Este conjunto de parametros faz com que
0s materiais ceramicos de maior didmetro tenham a maior area superficial, enquanto o
material metélico de 0,8 mm de espessura de parede atinja a menor area superficial no valor

de 17,58 m? para o didmetro de 12,7 mm de recheio.

Figura 21 - Variagao de Agyp pela dr no condensador de contato direto
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Fonte: Elaborado pelo autor.

Portanto, foi selecionado o Raschig Rings metalico de 0,8 mm de espessura e diametro
de 12,7 mm como recheio da coluna de enchimento por apresentar a maior recuperacao de
vazdo massica do ciclo (4,1891 kg/s), menor altura da torre (2,95 m) e consequentemente
menor area superficial (17,58 m2). Neste ponto, a relacdo de comprimento para diametro ¢ de
aproximadamente 1,5, valor este na faixa dos estudos atuais para colunas de enchimento por
facilitarem a distribuigéo da alta vazéo de liquido na coluna e, consequentemente, melhorando

0 processo de troca de calor e massa. Do ponto de vista estrutural, os enchimentos metalicos
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também tém como vantagem serem mecanicamente mais resistentes e leves se comparados
com os anéis ceramicos, devido as possiveis fraturas devido as diferencas de expansao
térmica entre a carcaca metalica e o material ceramico.

O ciclo de ar umido necessita de uma quantidade elevada de liquido no circuito interno
do sistema, para resfriamento dos componentes e melhoria da sua eficiéncia. Como o
equipamento de condensador de contato direto do ciclo situa-se no final do ciclo, é possivel
que toda a agua do ciclo passe por ele ou que apenas uma parcela seja destinada para o
processo de condensacdo e o restante retorna diretamente para o ciclo. Avaliou-se a influéncia
da razéo de liquido-gas nos equipamentos com objetivo de analisar a influéncia dos mesmos.

A Figura (22) apresenta o grafico da variacdo massica de liquido Am recuperada e
temperatura na saida do condensador (Ts) em funcéo da razdo de liquido-gas (ryg) na entrada

do condensador.

Figura 22 - Variacdo de Am e Ts pela pela g no condensador de contato direto

4,50 75
o 0 O)r A A AT
_ m
4,00 —4 B
70
3,50 —|
— 3,00 —|
= —
en @
vy i 65
wn
-8 =
< 250 —
2,00 —|
L 60
1,50 — B
1,00 T T T T | T | T T T 55
2 2,5 3 35 45 5 5,5 6

4
r1/g [']

Fonte: Elaborado pelo autor.

Observa-se que a diminuicéo da razdo de liquido-gés na torre tem um aspecto negativo
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na vazao massica de liquido recuperada em aproximadamente 66% na faixa estudada, e
apresenta um aspecto positivo na temperatura de saida de gas da torre em 17°C. Com uma
menor quantidade de agua sendo introduzida no condensador, hd uma diminuicdo na taxa de
transferéncia de calor e massa seja por convec¢do ou por difusdo molecular. Isto ocorre, pois
as forgas motrizes de transferéncia de calor e massa estéo relacionadas a menores diferencas
de temperatura e de concentragdes, respectivamente. Como o0 equipamento trabalha com uma
temperatura na entrada de gas (80°C) e variacdo da temperatura de entrada e saida de liquido
(5°C) constante, a diminuicdo na taxa de transferéncia de calor do ciclo resulta em um
aumento da temperatura de saida do gas. Desta forma, o0 gas sera exaurido na atmosfera com
uma temperatura elevada sendo assim prejudicial para o ambiente. Do mesmo modo, havera
uma menor recuperacdo da vazdo massica de liquido, fazendo com que sua geracdo seja
menor do que a requisi¢do para o funcionamento do ciclo, gerando um déficit de agua.

A Figura (23) apresenta o grafico da area superficial (Asyp) da coluna de enchimento e
altura da coluna (z) em funcg&o da razéo de liquido-gas (ry) na entrada no condensador.

Figura 23 - Variacao de Agy € z pela pela ryy no condensador de contato direto
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O aumento da raz&o liquido-gas do ciclo acarreta um aumento da altura da coluna e da
area superficial em 74,6%. Isto o ocorre primeiramente pois com o didmetro da coluna a
variacdo da area superficial da coluna da-se excepcionalmente pela altura da coluna. Como
este parametro estd relacionado com o grau de separacdo desejado no equipamento, O
aumento na quantidade de liquido ira exigir uma altura maior para que a separagao ocorra de
forma mais efetiva. Do ponto de vista estrutural, quanto maior a quantidade de fluidos que
trocam energia na forma de calor e massa simultaneamente dentro do equipamento, maior
serd a area necessaria para o suprimento desta operacdo. A medida que a vazdo massica de
liguido aumenta, ha uma maior retencdo e consequentemente uma melhor distribuicdo de
liquido até que atinge um méximo, se estabilizando sem atingir o ponto de carga. Pelos

motivos acima citados definiu-se a razdo de liquido-agua em 6.

5.2.1 Andlise diferencial na torre

A realizacdo de uma analise diferencial no condensador de contato direto possibilita
avaliar diferentes propriedades e como os fluxos interagem entre si ao decorrer do processo de
condensacdo e recuperacdo de agua. Nas analises anteriores, percebe-se que no ponto de
maior aproveitamento do sistema a torre apresenta uma altura caracteristica de 2,95 m. Desta
forma, foram avaliados 13 pontos dentro da torre, com o fim de uma anélise que promova um
melhor entendimento sobre a influéncia da altura da torre nos parametros de interesse.

Os primeiros parametros a serem analisados sdo os de conferéncia, que tém como
objetivo avaliar se 0 modelo esta respondendo de forma adequada. Na Figura (24) apresenta-
se o grafico da variacdo da temperatura interfacial de conferéncia (Ati) e o critério de indice
de neblina (IN) em funcdo da altura da torre. O indice de neblina tem em sua faixa todos os
valores menores do que uma unidade, em escala reduzida, realcando que a 0 gas se encontra
superaquecido em toda a faixa de operacdo da coluna. H& um decaimento de
aproximadamente 51,6% desde a base da coluna até o topo, justificado pela diminuicdo da
temperatura do gas ao trocar calor com o liquido durante a torre. A variacdo da temperatura
interfacial de conferéncia reflete o qudo distante esta a convergéncia dos calculos do sistema
em relagdo a sua iteratividade. E demonstrado no grafico que esta variagdo diminui no
decurso da torre na faixa entre 0,39 e 0,16 aproximadamente. Como os calculos da torre
iniciam-se da base, a diferenca na temperatura interfacial de conferéncia ¢ maior e vai
decrescendo a partir de que o modelo tem informagdes mais concisas, melhorando sua

convergéncia.
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Figura 24 - Variago de At;c e IN por z do condensador de contato direto
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Fonte: Elaborado pelos autores.

Na Figura (25) apresenta-se o grafico da variacdo das fraces molares das
componentes quimicas de H,0O, O,, CO,, Ar e de Ny, apresentado em escala reduzida de 3x,
em funcédo da altura da coluna. No inicio da torre (z=0), os valores iniciais de concentraces
do gés sdo os recebidos pelo modelo do ciclo de ar imido para recuperagdo de agua. No
processo de resfriamento do gas, o liquido entra em contato direto com o gas desde a base até
0 topo da torre, diminuindo a temperatura. A partir disso, inicia-se o processo de condensacdo
das fracbes molares de H,O presentes do gas devido ao ar saturado no gas através do
saturador de gas e da combustdo do gas natural. Desta forma, ha uma reducédo da fragdo molar
de H,0 de 0,14 para 0,08, enquanto ha um crescimento das outras componentes quimicas. O
acumulo de gases inertes na interface gas-liquido leva a uma pressao parcial mais baixa do
vapor d’agua, diminuindo a temperatura da interface na qual ocorre a condensacao e reduz a
forca motriz termica. Esse fenbmeno depende diretamente da fracdo molar dos gases nédo

condensaveis. Portanto, como o vapor d’agua condensa progressivamente ao longo da coluna,
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a concentracdo de N, e CO; na fase gasosa restante aumenta continuamente, levando a taxas
de transferéncia de calor significativamente mais baixas devido ao aumento da resisténcia na
fase gasosa. Por isso, as fracdes molares de N, aumentam de 0,70 para 0,75 e CO, de 0,040
para 0,043. No eixo das ordenadas a direita apresentam-se os resultados da variacdo da vazéo

maéssica recuperada na torre, atingindo um valor de 4,1897 kg/s no topo da coluna.

Figura 25 — Variacdo das composi¢des quimicas por z no condensador de contato direto
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Fonte: Elaborado pelo autor.

A Figura (26) apresenta o grafico do coeficiente volumétrico de transferéncia de massa
(t) e temperatura de saida do gas (Ts) em funcdo da altura da torre. A temperatura de saida do
gas decresce de 80 °C para 50 °C nos 2,95 m que compreende a coluna. Pelo fato dos fluidos
se misturarem de forma direta, h4 uma forca motriz referente a diferenca de temperaturas
maior. Portanto, como a taxa de transferéncia de calor por convecgdo se conserva,
apresentando um valor elevado, a temperatura de saida tende a cair consideravelmente. Para
que seja possivel esta troca de calor, o liquido descendente na torre tem sua temperatura

elevada até atingir a base, com a diferenca de 5°C. O coeficiente volumétrico de transferéncia
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de massa € uma funcdo da difusividade, viscosidade e condi¢fes do fluxo. Desta forma, o
decaimento da temperatura do gas tem efeito direto neste parametro de transferéncia de forma
indireta (nos calculos da difusividade) e direta, por ser inversamente proporcional ao
coeficiente volumeétrico de transferéncia de massa. A forca motriz associada a transferéncia de
massa da-se pelo gradiente de concentracOes, representado por fracbes molares e pressdes
parciais. Portanto, no decorrer da torre o fluido de géas esta cada vez mais préximo do padréo
atmosférico, portanto ha uma menor diferenca de concentracdes e consequentemente no seu
decaimento. Esta diferenca na forca motriz € caracterizada principalmente pela média das
diferencgas de pressdes (psm) em que a diminuicdo da fracdo molar de H,O presente no gas
tem um aspecto positivo neste pardmetro, que por sua vez € inversamente proporcional ao

coeficiente volumétrico de transferéncia de massa.

Figura 26 — Variagdo de t e Ts por z no condensador de contato direto
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5.3 Andlise no ponto de projeto

Uma vez selecionados os pontos de operacdo individuais do ciclo de ar tmido e do
condensador de contato direto, € possivel analisar o0 desempenho dos componentes modelados
no software Gate Cycle™ e no programa EES. Os dados termodinamicos de vazao maéssica,
pressdo, temperatura, entalpia e entropia sao apresentados na Tabela (7).

Tabela 7 - Propriedades termodinamicas do ciclo de ar imido e CCD

Fluxo De Para Vazdo Pressdo Temp Entalpia Entropia
kgls kPa °C kJ/kg  kikgK

SO AR CBP 100,00 101,00 22,00 317,55 6,8738
S1 CBP PR 100,00 504,95 215,26 515,05 6,9231
S2 CC T 106,02 3570,00 1300,00 2089,90 7,6884
S3 COMB CC 249 172,37 1556 818,79  5,8487
S4 T R 106,02 102,00 501,95 1058,00 7,8464
S5 CAP PR 1 100,00 3570,00 318,07 622,40 6,5545
S6 SEP1 Bl 125,52 101,32 30,94 129,75 0,4497
S7 PR CAP 100,00 504,95 50,00 34514 6,4987
S8 PR M 2 50,59 3570,00 110,26 464,99 11,4188
S9 R CC 103,53 3570,00 463,64 869,60 6,8535
S10 R PR 2 106,02 102,00 185,00 693,36 7,2435
S11 PR1 SAT 100,00 3570,00 100,00 391,91 6,0684
S12 D PR 1 29,61 3570,00 31,17 13386 0,4517
S13 PR1 M 2 29,61 3570,00 208,07 889,47 2,4036
S14 SAT R 103,53 3570,00 126,61 497,42 6,1799
S15 SAT V1 121,99 3570,00 108,96 459,50 1,4044
S16 M2 SAT 125,52 3570,00 128,43 541,95 1,6149
S17 PR2 E. GAS CCD 106,02 102,00 80,00 578,00 6,9576
S18 PR 2 M 2 45,32 3570,00 95,00 400,75 11,2478
S19 D PR 2 4532 3570,00 31,17 133,86 0,4517
S20 D PR 50,59 3570,00 31,17 13386 0,4517
S21 B1 D 125,52 3570,00 31,17 133,86 0,4517
S22 AT RAR 684,65 101,32 4500 188,52 10,6386
S23 SEP1 AT 562,66 101,32 30,94 129,75 0,4497
S24 M1 SEP 1 688,18 101,32 30,94 129,75 0,4497
S25 S.AGUACCD SEP2 689,18 101,32 31,00 130,00 0,4505
S26 RAR E.AGUACCD | 684,65 101,32 26,00 109,10 10,3812
S27 AGUA M1 454 101,32 22,00 92,37 0,3249
S28 S.GASCCD EX. 101,83 102,00 55,05 459,20 6,8215
S29 SEP2 RECUPRACAO| 5,1891 101,32 31,00 130,00 0,4505
S30 RAR SAIDA DE AR |2485,77 102,00 44,00 339,88 16,9439
S31 SEP2 M1 683,64 101,32 31,00 130,00 0,4505
S32 AR RESF. CAR 2485,74 101,32 22,00 317,55 16,8729
S33 V1 AT 121,99 101,32 100,00 2675,60 7,3546
S34 CAR RAR 2485,77 102,00 22,64 318,19 6,8731

Fonte: Elaborado pelo autor.
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O combustor teve a temperatura de saida definida no valor de 1300°C, e devido ao
reaquecimento no recuperador do fluido comprimido — onde o mesmo obteve um ganho de
aproximadamente 340°C pela transferéncia de calor da parte quente proveniente do gas de
saida da turbina a alta temperatura, promovendo uma reducdo de combustivel - foi necessaria
uma admissao de 2,49 kg/s de combustivel para queima, fazendo com que a mistura recebesse
um aumento de entalpia superior a 1150 kJ/Kkg.

O pos-resfriador 1 utilizado apds o compressor de alta pressdo e antes da entrada do
saturador conseguiu diminuir a temperatura do fluido pds-comprimido em quase 220°C,
tornando o fluido com alta pressdo em condigdes favoraveis para formacdo de massa no
saturador, conseguindo um aumento de 3,53 kg/s no mesmo, fluxo de massa esse proveniente

da agua de reposicao aquecida em torno de 140°C.

A Tabela (8) apresenta o resumo dos resultados de desempenho do ciclo encontrados a

partir da modelagem do ciclo proposto no Gate Cycle™.

Tabela 8 - Resumo dos resultados de desempenho do ciclo

Pardmetro Resultado
Poténcia requerida no CBP (MW) 19,76
Poténcia requerida no CAP (MW) 27,69
Poténcia requerida no CAR (MW) 1,61
Poténcia requerida na bomba 1 (MW) 0,51
Poténcia bruta da turbina T (MW) 109,15
Perdas no gerador de energia (MW) 0,50
Poténcia liquida gerada (MW) 58,37
Consumo de combustivel (kg/s) 2,49
Excedente de agua produzido pelo ciclo (kg/s) 0,65

Fonte: Elaborado pelo autor.

O pré-resfriador utilizado ap6s o compressor de baixa pressao e o compressor de alta
pressdo teve um aspecto positivo nos efeitos de poténcia requerida na compressdo. Houve
uma diminuicdo na temperatura do fluido em 190°C, fazendo com que a segunda compressao
tenha uma poténcia requerida menor do que na temperatura normal. Vale ressaltar que a
entalpia na entrada do compressor de alta pressdo ainda € maior do que a de entrada no
compressor de baixa, portanto a poténcia requerida no compressor de alta (27,69 MW) ainda €
superior a poténcia requerida no compressor de baixa pressao (19,76 MW). A recuperacao de
agua do ciclo foi superior ao consumo de agua do ciclo, produzindo um excedente de agua de

0,65 kg/s, agua esta que podera ser comercializada apds um tratamento adequado.
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5.4 Analise termoecondmica

A andlise termoeconémica teve como inicio a obtencdo das propriedades
termodinamicas do ciclo de ar imido em juncdo com o condensador de contato direto,
utilizando a metodologia apresentada no Capitulo 3 para o célculo das exergias especificas de
cada fluxo fisico. A seguir, foram calculados os insumos e produtos de cada componente
conforme detalhado na Figura (14), no qual as irreversibilidades sdo o resultado da subtracédo
entre 0 insumo pelo produto. A eficiéncia exergética e 0 custo exergético unitario de cada
equipamento foram calculados conforme as equagdes (30) e (29), e os fluxos monetéarios
externos referentes a cada equipamento foram calculados conforme a metodologia da Secdo
4.3.3. E importante ressaltar que as irreversibilidades do ciclo devem ser iguais & soma das
irreversibilidades dos componentes do ciclo e dissipacdes. Alguns resultados séao

demonstrados na Tabela (9) a seguir.

Tabela 9 — Resultado exergético do ciclo e fluxos monetarios externos

Componente F P | nex ku Zm Zinv
kW kw kw % KW/KW  R$/h R$
CBP 19759 18375 1383,79 0,93 1,08 20,94 1095500,00
CAP 27686 26168 1517,70 0,95 1,06 23,56 1232437,50
T 114640 109152 5488,02 0,95 1,05 39,26 2054062,50
CcC 122793 89872 32920,66 0,73 1,37 16,08 841187,50
CAR 1612 1414 198,00 0,88 1,14 4,45  232793,75
Bl 514,6 439,4 75,17 0,85 1,17 3,74  195625,00
R 19964 17885 2078,61 0,90 1,12 10,47  547750,00
PR 4506 2313 2192,93 0,51 1,95 0,75 39125,00
PR1 8660 5315 3344,73 0,61 1,63 0,67 35212,50
PR2 3318 1447 187055 0,44 2,29 0,60 31300,00
Sat 2724 2589 134,70 0,95 1,05 14,96  782500,00
CCD 1743 310,4 143291 0,18 5,62 3,74  195625,00
AT 5483 1692 3791,37 0,31 3,24 1,50 78250,00
M1 4,998 2,519 2,48 0,50 1,98 2,99  156500,00
M2 2432 1489 942,79 0,61 1,63 0,45 23475,00
Sepl 381,9 381,9 0,00 1,00 1,00 1,50 78250,00
Sep 2 387,3 387,3 0,00 1,00 1,00 1,50 78250,00
D 509,1 509,1 0,00 1,00 1,00 1,12 58687,50
RAR 2362 1980 381,27 0,84 1,19 13,46  704250,00
Ambiente 2382 2382 0,00 1,00 1,00 0,00 0,00
Gerador 109152 107950 1201,90 0,99 1,01 17,95 939000,00
Ciclo 122793 58381 64411,49 0,48 2,10  3070,00 9399781,25

Fonte: Elaborado pelo autor.
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Os resultados destes célculos para cada componente sdo demonstrados na Tabela (9),
no qual o fluxo monetario externo do ciclo leva em consideracdo também o fluxo monetéario
externo associado ao consumo de combustivel (Zcomp) No valor de 2889 R$/h e o fluxo
monetario externo associado ao consumo de agua (Zsgua) NO valor de 0,6366 R$/h.

A partir da Tabela (9), percebe-se que a cdmara de combustdo é o componente com
maior irreversibilidade do ciclo. Como o processo de combustdo é realizado por reacdes
quimicas em temperaturas elevadas, ha um maior nivel de geracdo de entropia associado, no
qual para que o gas natural possa fornecer a quantidade de calor necessaria para o ciclo, ha
um desperdicio associado a ineficiéncia da reagdo completa e perdas referentes a propria
transferéncia de calor. Portanto, é necessario um insumo (F) maior relacionado ao aumento do
consumo de combustivel para que o produto (P) consiga atingir a temperatura na entrada da
turbina (T+) estabelecida em 1300 °C. Seguido do combustor, a turbina a gas € o componente
que apresenta um maior indice de irreversibilidades associado a dificuldade do equipamento
em gerar trabalho em altas temperaturas. A conversdo de energia cinética do fluido ao entrar
em contato com as palhetas da turbina é feita de forma mecénica, e em altas temperaturas a
turbina a gas mais aquecida tem uma perda maior nesta conversdo de energia e com 0
ambiente. O decrescimento das irreversibilidades passa pelos equipamentos que apenas
trocam calor entre suas correntes até os equipamentos que tem como objetivo apenas dividir e
direcionar o fluido (separadores, distribuidor, ambiente) no qual funcionam de forma
isentrépica. A juncdo da valvula com o atemperador denota as irreversibilidades presentes
tanto no processo de troca de calor quanto no de diminuicdo da pressao de forma isentalpica.

Em relacdo aos fluxos monetérios externos, a turbina a gas tem o maior custo
associado ao investimento do equipamento. Por ser um componente com maior
complexidade, € necessario um maior custo relacionado aos materiais da carcaca,
componentes rotativos, isolamento térmico e resfriamento. De forma anéloga, segue-se para
0s componentes de elevacdo de pressdo com maior requisi¢do do ciclo (CBP e CAP). Para
que seja possivel executar o aumento de pressao do fluido de trabalho com alta vazdo massica
e razdo de pressdao é necessdrio um maior custo para 0 material da carcaca, vedacOes
apropriadas e componentes rotativas. O gerador é o proximo componente com maior fluxo
monetario externo, no qual seu custo é associado a quantidade de energia a ser convertida da
turbina a gas. E utilizado um alternador mais potente e circuitos elétricos com uma
resistividade maior para assegurar que a energia seja convertida em maiores niveis, sem
comprometer a integridade fisica da turbina a gas. Os fluxos monetarios externos associados

aos reatores ou trocadores de calor tém seu custo associado ao isolamento térmico apropriado,
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vedacdo e proporgdo necessaria para a execucdo. Todos os fluxos monetérios externos dos
componentes do ciclo tém valor irrisorio se comparados ao do consumo de combustivel do
gas natural, que representa 94,1% o total dos fluxos monetarios. A ordem de custo dos
equipamentos em R$ segue a ordem definida pelos fluxos monetéarios externos.

Apos a analise exergética dos componentes do ciclo, é possivel gerar as equacfes de
custos unitarios exergéticos e unitarios. Os resultados dos fluxos produtivos sdo apresentados
no Apéndice C, expressando o valor exergético de cada fluxo, assim como seu custo
exergético unitario e custo monetario unitario. Como as entradas do diagrama produtivo
representavam uma unidade do custo exergético unitario, todos 0os componentes tiveram seu
custo exergético unitario em valores superiores a este. E demonstrado um aumento gradativo
no custo exergético unitario ao decorrer do diagrama, uma vez que as irreversibilidades vao
comutando e elevando seu valor até o final. Alguns fluxos apresentaram seu custo exergético
unitério elevado por apresentarem em sua equacdo a soma de exergia entre fluxos, como é o
caso dos separadores e distribuidor.

O primeiro produto do ciclo é apresentado no fluxo (98) da estrutura produtiva, sendo
este a poténcia liquida gerada no ciclo. Neste, o custo exergético unitario alcancou o valor de
1,582, isto €, sdo gerados necessarios 1,582 unidades de exergia para cada unidade de exergia
que adentrar o sistema. Portanto, mesmo que com um valor de alto de irreversibilidade na
turbina a gés, o posicionamento dele na planta favoreceu com que houvesse uma divisdo dos
custos alocados. De forma complementar, o custo monetario unitario obteve o valor de 37,66
R$/MWh, valor competitivo com o mercado tarifario Brasileiro para o ano de estudo
apresentado por Agéncia Nacional de Energia Elétrica (2017) no valor médio de 584,61
R$/MWh para industrias.

O segundo produto do ciclo é apresentado no fluxo (100) da estrutura produtiva, sendo
este a recuperacdo de agua do ciclo. Por se tratar de um fluxo de agua os resultados séo
expressos em unidades de vazdo conforme proposto por Wang e Lior (2007), atingindo o
valor de 18,77 m3/h. O custo energético do fluxo é de 0,1554 kWh/m3 e o custo de geracdo €
0,1297 R$/m3. Mesmo com o condensador de contato direto estando posicionado no final do
ciclo e apresentando um custo exergético unitario de 2,917, conforme Tabela (9), o custo de
geracdo é inferior a tarifa de fornecimento para industrias informado por COPASA (2017) no
valor de 0,3841 R$/m3. O custo de geracdo calculado ndo leva em consideracdo o valor
referente ao tratamento deste produto, uma vez que a dgua pode ter contaminagdes quimicas
ao decorrer dos processos do ciclo. Portanto, & importante ressaltar que a diferenca entre o

custo de geracéo e a tarifa cobrada COPASA (2017) tende a diminuir com este tratamento.
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6 CONCLUSOES

Com relacgéo aos estudos paramétricos realizados para o ciclo de ar imido com turbina

a gas é possivel concluir:

a)

b)

No pré resfriador, definiu-se como 50 °C a temperatura na saida de gas e 105 °C a
temperatura maxima de pinch. Para o pos-resfriador 1, selecionou-se a temperatura
méaxima de pinch de 110 °C e temperatura na saida de gas em 100 °C. Sobre o
equipamento pos-resfriador 2, a temperatura de saida de gas foi determinada em 80
°C e a temperatura méxima de pinch foi selecionada no valor de 90 °C. No
recuperador, definiu-se a temperatura de saida de gas em 185 °C. Para o
recuperador a ar, foi definida a temperatura na saida de liquido em 26 °C.

Define-se 0 ponto de projeto para o ciclo de ar umido com a temperatura na
entrada da turbina em 1300 °C e a razdo de pressdo do ciclo em 35. Neste, foi
possivel alcancar um trabalho especifico de 583,78 kJ/kg, eficiéncia energética do
ciclo de 49,45%, eficiéncia exergética do ciclo de 47,54% e custo exergético
unitario do ciclo de 2,49.

Enchimentos cerdmicos apresentam uma altura 10,82% maiores que os metalicos
de 1,6mm, que sdo 10,46% maiores que os metalicos de 1,6mm, avaliados no
ponto maximo de discrepancia (diametro de recheio de 50,8mm). Por sua vez, a
elevacao do diametro do enchimento resulta em um aumento de 74,63% na altura
para 0 material ceramico, e 72,83% em média para 0s materiais metalicos. O
aumento do didmetro dos recheios resulta em uma diminuicdo da vazdo de liquido
recuperada no qual esta diminuicdo segue dos materiais ceramicos para 0 material
metélico de 1,6 mm e metalico de 0,8 mm, respectivamente. Quanto a area
superficial do condensador, observa-se que o aumento do diametro dos recheios
acarreta em uma elevacdo média de 73% da area superficial do condensador.
Portanto, o material a ser especificado para projeto no condensador de contato
direto € o metal com 0,8mm de espessura de parede, apresentando a maior
recuperacdo de vazdo massica (4,1891 kg/s), menor altura da torre (2,95 m) e
consequentemente a menor area superficial (17,58 m?). Além destes, a relacdo de
comprimento para didmetro alcancou o valor de 1,5, valor na faixa dos estudos
atuais referentes a colunas de enchimento por facilitarem a distribuicdo da alta

vazao de liquido.
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d) Observa-se que a diminuicdo da razdo de liquido-gas (variacdo de 6 para 2) na

f)

torre tem um aspecto negativo na vazdo massica de liquido recuperada em 66%, e
um aspecto positivo na temperatura da saida de gas do condensador em
aproximadamente 17 °C. O aumento da razdo liquido-gas do ciclo acarreta no
aumento da altura da coluna e da &rea superficial em 74,6%, portanto foi definida a
razdo de liquido-gas em 6. Os parametros de conferéncia convergiram em niveis
aceitaveis. Com relacdo as composi¢des quimicas, ha uma diminuicdo da fracéo
molar de H,O presentes no gas de 0,14 para 0,08, enquanto ha um crescimento a
concentragdo molar de N2 e CO2 de 0,70 para 0,75 e 0,040 para 0,043,
respectivamente. A temperatura do gas na torre foi diminuida de 80°C para 55°C
nos 2,95m da torre sendo inversamente proporcional no coeficiente volumétrico de
transferéncia de massa, resultando em um decaimento de 3,2%.

O combustor apresentou o maior indice de irreversibilidade (32920,66 kW),
seguido pela turbina a gas (5488,02 kW). Ap0s, os valores seguem-se para 0S
equipamentos que trocam calor pelo sistema, componentes de requisicdo de
poténcia e por fim os equipamentos de divisdo de fluxos (separadores e
distribuidor) no qual funcionam sem apresentar irreversibilidades. A turbina a gas
apresentou o maior fluxo monetério externo dos equipamentos (39,26 R$/h),
seguido por CBP, CAP, Gerador, cdmara de combustdo e o saturador de gas. O
ciclo apresentou um fluxo monetario especifico de 3070 R$/h, no qual o consumo
de gas natural representa 94,1% do total apresentado.

A poténcia liquida gerada no ciclo apresentou um custo exergético unitario no
valor de 1,582. De forma complementar, o custo monetario unitario obteve o valor
de 37,66 R$/MWh, valor competitivo com o mercado tarifario Brasileiro para o
ano de estudo apresentado por Agéncia Nacional de Energia Elétrica (2017) no
valor médio de 584,61 R$/MWh para industrias. A recuperacdo de agua do ciclo
apresentou uma vazdo de o valor de 18,77 m3/h. O custo energético do fluxo é de
0,1554 kWh/m3 e o custo de geracdo é 0,1297 R$/m3. O custo de geracao € inferior
a tarifa de fornecimento para industrias informado por COPASA (2017) no valor
de 0,3841 R$/m3.
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6.1 Recomendac0es para trabalhos futuros

Diante da complexidade do tema e escassez de estudos sobre a analise
termoeconémica de ciclos de ar Umido com recuperagdo de agua, seguem-se algumas

recomendacdes para trabalhos futuros:

e Modelar o condensador de contato direto segundo correlagdes de Onda’s, que séo
complementares as de Stephan-Maxwell para transferéncia de massa;

e Modelar o condensador de contato direto com diferentes tipos de enchimentos, com
a possibilidade da utilizacdo de recheios termoplasticos;

e Realizar um estudo experimental com intuito de retirar os coeficientes volumétricos
de transferéncia de massa do gas e do liquido, visando o comparativo e validacdo do
modelo;

e Criar uma ferramenta que possibilite a simulac&o simultanea entre o Gate Cycle™ e
0 EES, fazendo-se assim possivel uma anélise mais aprofundada da influéncia dos
parametros do ciclo diretamente nos custos de geracéo;

e Modelar termoeconomicamente o ciclo com o Modelo H&S, com objetivo a definir
o0 insumo e produto em funcédo da exergia, entropia e exergia quimica;

e Realizar o modelo de um saturador de gas para ser introduzido no ciclo de ar imido,
substituindo o modelo proposto pelo Gate Cycle™ possibilitando a mudanca dos
parametros construtivos, da mesma forma que o condensador de contato direto;

e Estudar diferentes métodos de recuperacao de agua e aplicar ao ciclo;

e Estudar os tratamentos quimicos adequados para a purificacdo da dgua gerada no

ciclo, avaliando seu custo.






123

REFERENCIAS

AGENCIA NACIONAL DE ENERGIA ELETRICA. Atlas de Energia Elétrica do Brasil. 3.
edicdo, Brasilia, 2008.

AGENCIA NACIONAL DE ENERGIA ELETRICA. Capacidade de Geragdo do Brasil -
BIG - Banco de Informac6es de Geragdao. Disponivel em:
<http://www2.aneel.gov.br/aplicacoes/capacidadebrasil/capacidadebrasil.cfm>. Acesso em:
21 jun. 2017.

ALNAIMAT, F.; KLAUSNER, J. F.; MEI, R. Transient analysis of direct contact evaporation
and condensation within packed beds. International Journal of Heat and Mass Transfer, v.
54, n. 15-16, p. 3381-3393, 2011.

AMERI, M.; ENADI, N. Thermodynamic modeling and second law based performance
analysis of a gas turbine power plant ( exergy and exergoeconomic analysis ). v. 92, n. 3, p.
183-191, 2012.

ARAKI, H. et al. Design Study of a Humidification Tower for. p. 1-10, 2005.

BANCO CENTRAL DO BRASIL. Conversdo de Moedas. Disponivel em:
<http://www4.bcb.gov.br/pec/conversao/conversao.asp>. Acesso em: 21 jun. 2017.

BANCO NACIONAL DO DESENVOLVIMENTO. Taxa de Juros a Longo Prazo.
Disponivel em: <http://www.bndes.gov.br/wps/portal/site/home/financiamento/guia/custos-

financeiros/taxa-de-juros-de-longo-prazo-tjlp>. Acesso em: 21 jun. 2017.

BAQIR, A. S. et al. Measuring the average volumetric heat transfer coefficient of a liquid-
liquid-vapour direct contact heat exchanger. Applied Thermal Engineering, v. 103, p. 47—
55, 2016.

BARBERIS, S.; TRAVERSO, A. Thermoeconomic Analysis of Csp Air-Steam Mixed Cycles
with Low Water Consumption. Energy Procedia, v. 75, p. 1080-1086, 2015.



124

BEJAN, A. Advanced Engineering ThermodynamicsNew JerseyJohn Wiley& Sons, , 2006.

BOE, C. S. B. OF E. Equipment and Fixtures Index, Percent Good and Valuation Factors.
Assessors’ Handbook State of California, v. 581, 2018.

BONTOZOGLOU, V., KARABELAS, A. J. Direct-contact steam condensation with
simultaneous noncondensable gas absorption. AIChE Journal, v. 41, n. 2, p. 241-250, 1995.

CHACARTEGUI, R. et al. Performance assessment of Molten Carbonate Fuel Cell-Humid
Air Turbine hybrid systems. Applied Energy, v. 102, p. 687-699, 2013.

CHILTON, T. H.; COLBURN, A. P. Prediction from Data on Heat Transfer and Fluid
Friction. p. 1183-1187, 1934,

CHRISTENSEN, R.; LIU, Q.; TALBERT, S COMPUTERMODELINGOFA
DIRECT CONTACTCONDENSINGHEATEXCHANGERFORGASFURN
ACESAff. v.14,n. 2, p. 195-209, 1994.

COMPANHIA DE GAS DE MINAS GERAIS. Cogeragdo Tarifas. Disponivel em:
<http://www.gasmig.com.br/NossosServicos/Cogeracao/Paginas/Tarifas.aspx>. Acesso em:
21 jun. 2017.

COPASA. Sistema tarifario COPASA. 2017.

DALILLI, F.; WESTERMARK, M. Design of tubular humidifiers for evaporative gas turbine
cycles. ASME, 1998.

DE PAEPE, W. et al. Waste heat recovery optimization in micro gas turbine applications
using advanced humidified gas turbine cycle concepts. Applied Energy, v. 207, p. 1-12,
2017.

EIGENBERGER, G.; VERFAHRENSTECHNIK, C.; STUTTGART, U. Fixed-Bed

Reactors. [s.l: s.n.]. v. 4



125

ERLACH, B.; SERRA, L., VALERO, A. <Structural theory as standard for
thermoeconomics.pdf>. v. 40, 1999.

ESLAMIMANESH, A.; HATAMIPOUR, M. S. Mathematical modeling of a direct contact
humidification-dehumidification desalination process. Desalination, v. 237, n. 1-3, p. 296—
304, 2009.

GADONNEIX, P. et al. Water for Energy. [s.I: s.n.].

GUARINELLO, A.;: CERQUEIRA, A. A. A. G.; NEBRA, S. A. Thermoeconomic evaluation

of a gas turbine cogeneration system. v. 41, 2000.

HAJABDOLLAHI, Z.; FU, P. F. Multi-objective based configuration optimization of SOFC-
GT cogeneration plant. Applied Thermal Engineering, v. 112, p. 549-559, 2017.

HAYER, H.; BAKHTIARI, O.; MOHAMMADI, T. Simulation of momentum, heat and mass
transfer in direct contact membrane distillation: A computational fluid dynamics approach.
Journal of Industrial and Engineering Chemistry, v. 21, p. 1379-1382, 2015.

HEPPENSTALL, T. Advanced gas turbine cycles for power generation: a critical review.
Applied Thermal Engineering, v. 18, p. 837-846, 1998.

HORLOCK, J. H.; BATHIE, W. W. Advanced Gas Turbine Cycles. [s.I: s.n.]. v. 126
INCROPERA, F. P.; DEWITT, D. P. Fundamentals of Heat and Mass TransferWater,
2002. Disponivel em:

<http://www.osti.gov/energycitations/product.biblio.jsp?osti_id=6008324>

JONSSON, M.; YAN, J. Humidified gas turbines - A review of proposed and implemented
cycles. Energy, v. 30, n. 7, p. 1013-1078, 2005.

KARAALL, R.; OZTURK, I. T. Thermoeconomic optimization of gas turbine cogeneration
plants. Energy, v. 80, p. 474-485, 2015.



126

KHALJANI, M.; KHOSHBAKHTI SARAY, R.; BAHLOULI, K. Thermodynamic and
thermoeconomic optimization of an integrated gas turbine and organic Rankine cycle.
Energy, v. 93, p. 2136-2145, 2015.

KHORASANI NEJAD, E. et al. Thermo-economic Optimization of Gas Turbine Power Plant
with Details in Intercooler. Heat Transfer-Asian Research, v. 42, n. 8, p. 704-723, 2013.

LAZZARETTO, A.; SEGATO, F. A thermodynamic approach to the de nition of the HAT
cycle plant structure. Energy, v. 43, p. 1377-1391, 2002.

LI, Y. et al. Direct contact condensation in packed beds. International Journal of Heat and
Mass Transfer, v. 49, n. 25-26, p. 4751-4761, 2006.

LORA, E. E. S.; NASCIMENTO, M. A. R. Centrais Termelétricas de Ciclo Simples com
Turbinas a Gas e de Ciclo combinado. In: Geracdo Termelétrica: planejamento, projeto e

operacao.2. [s.l.] Editora Interciéncia, 2004. v. Ip. 1265.

LOURENCO, A. Uma Abordagem Termoeconémica Sistematica para Modelagem de Ciclos
Termodinamicos [thesis]. p. 104, 2016.

MACKOWIAK, I. F.; GORAK, A.; KENIG, E. Y. Modelling of combined direct-contact
condensation and reactive absorption in packed columns. Chemical Engineering Journal, v.
146, n. 3, p. 362-369, 2009.

MAHOOD, H. B. et al. Experimental measurements and theoretical prediction for the
volumetric heat transfer coefficient of a three-phase direct contact condenser. International
Communications in Heat and Mass Transfer, v. 66, p. 180-188, 2015a.

MAHOOQOD, H. B. et al. Heat transfer efficiency and capital cost evaluation of a three-phase
direct contact heat exchanger for the utilisation of low-grade energy sources. Energy
Conversion and Management, v. 106, p. 101-109, 2015b.

MAUPIN, M. A. et al. Estimated Use of Water in the United States in 2010 Circular
1405. [s.l: s.n.]. v. 1405



127

MONTERO CARRERO, M. et al. Experimental characterisation of a micro Humid Air
Turbine: assessment of the thermodynamic performance. Applied Thermal Engineering, v.
118, p. 796-806, 2017.

MORAN, M. J. et al. Fundamentals of Engineering Thermodynamics. 7. ed. [s.l.] John
Wiley & Sons, 2011.

NAJJAR, Y. S. H.; AL-ABSI, S. Thermoeconomic optimization for green multi-shaft gas
turbine engines. Energy, v. 56, p. 39-45, 2013.

NYBERG, B.; THERN, M. Thermodynamic studies of a HAT cycle and its components.
Applied Energy, v. 89, n. 1, p. 315-321, 2012.

OLANDER, D. R. Design of Direct Contact Cooler-Condensers. v. 53, n. 2, p. 121-126,
1961.

ORTS-GONZALEZ, P. L.; ZACHOS, P. K.; BRIGHENTI, G. D. The impact of heat
exchanger degradation on the performance of a humid air turbine system for power
generation. Applied Thermal Engineering, v. 149, n. March 2018, p. 1492-1502, 2019.

PILAVACHI, P. A. Power generation with gas turbine systems and combined heat and
power. Applied Thermal Engineering, v. 20, n. 15, p. 1421-1429, 2000.

RAO, A. Evaporative Gas Turbine (EvGT)/Humid Air Turbine (HAT) Cycles. Handbook of
Clean Energy Systems, p. 1-18, 2014.

SAHU, M. K. Thermoeconomic investigation of basic and intercooled gas turbine based
power utilities incorporating air- fi Im blade cooling. Journal of Cleaner Production, v. 170,

p. 842-856, 2018.

SANTOS, J. J. C. S. Aplicagdo da Neguentropia na Modelagem Termoecondmica de
Sistemas. [s.l.] Universidade Federal de Itajuba, 20009.

SHERWOOD, T. K.; HOLLOWAY, F. A. L. Performance of Packed Towers-Liquid Film



128

Data For Several Packings. Transactions of American Institute Chemical Engineers, v. 36,
1940.

TRAVERSO, A.; MASSARDO, A. F. Thermoeconomic analysis of mixed gas-steam cycles.
Applied Thermal Engineering, v. 22, n. 1, p. 1-21, 2002.

UNITED STATES GEOLOGICAL SURVEY. Thermoelectric-power Water Use, the
USGS Water Science School. Disponivel em: <https://water.usgs.gov/edu/wupt.html>.
Acesso em: 11 set. 2017.

VALDES, M.; DURAN, M. D.; ROVIRA, A. Thermoeconomic optimization of combined
cycle gas turbine power plants using genetic algorithms. Applied Thermal Engineering, v.
23,n. 17, p. 2169-2182, 2003.

VISCONDI, G. DE F. et al. Uso de &gua em termoelétricas. p. 34, 2016.

WAN, K. et al. Performance of humid air turbine with exhaust gas expanded to below
ambient pressure based on microturbine. Energy Conversion and Management, v. 51, n. 11,
p. 2127-2133, 2010.

WANG, G. Q.; YUAN, X. G.; YU, K. T. Review of Mass-Transfer Correlations for Packed
Columns *. p. 8715-8729, 2005.

WANG, Y.; LIOR, N. Fuel allocation in a combined steam-injected gas turbine and thermal

seawater desalination system. v. 214, p. 306-326, 2007.

WANKAT, P. C. Separation Process Engineering: Includes Mass Transfer Analysis. 3.
ed. [s.1.] Prentice Hall, 2012.

WEI, C.; ZANG, S. Experimental investigation on the off-design performance of a small-
sized humid air turbine cycle. Applied Thermal Engineering, v. 51, n. 1-2, p. 166-176,
2013.



APENDICE A - ESQUEMA DO MODELO SIMULADO NO SOFTWARE GATE CYCLE™
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Poténcia Liguida do Ciclo
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27736.54 kW
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32.95013

Fonte: Adaptado de Gate Cycle™.
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APENDICE B - DIAGRAMA PRODUTIVO DO CICLO DE AR UMIDO COM MODELO E&S MODIFICADO
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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APENDICE C - RESULTADO DA ANALISE TERMOECONOMICA NOS FLUXOS
PRODUTIVOS

(Continua)
FIUXP Valor Exergético — Ul\r/llgigfélrio
produtivo. (kW) \wikw) (R$/MWh)

Eepl 122793 1 23,52
Eep2 419,4 1 1,518
Eep3 126618 1,154 27,4
Eep4d 89872 1,251 28,33
Eep5 19955 1,627 38,79
Eep6 18375 1,766 43,26
Eep7 27914 1,619 38,6

Eep8 26168 1,727 42,07
Eep9 8660 1,727 42,07
Eepl0 17508 1,727 42,07
Eepll 9003 1,894 46,25
Eepl2 5315 3,208 78,46
Eepl3 160422 1,458 34,17
Eepl4 4506 1,458 34,17
Eepl5 4727 1,676 39,69
Eepl6 2313 3,426 81,45
Eepl7 7953 3,404 82,96
Eepl8 2432 3,404 82,96
Eepl9 2547 3,526 86,08
Eep20 1489 6,032 147,6
Eep21 5521 3,404 82,96
Eep22 8641 4,145 101,3
Eep23 5918 4,145 101,3
Eep24 2724 4,145 101,3
Eep25 2724 4,145 101,3
Eep26 3234 3,49 89,9

Eep27 322,7 3,49 89,9

Eep28 2912 3,49 89,9

Eep29 79582 1,705 41,03
Eep30 19964 1,705 41,03
Eep3l 20139 1,743 41,99
Eep32 17885 1,963 47,87
Eep33 3318 1,705 41,03
Eep34 3515 1,952 47,24
Eep35 1447 4,74 1151
Eep36 1631 4,932 121

Eep37 183,8 6,447 167,1




(Continua)
Eep38 325,3 6,447 167,1
Eep39 509,1 6,447 167,1
Eep40 509,1 6,447 164,9
Eep4l 381,9 34,62 849,2
Eep42 381,9 34,62 853,2
Eep43 69,65 34,62 853,2
Eep44 312,2 34,62 853,2
Eep45 5483 4,145 101,3
Eep46 5946 4,298 105,2
Eepd7 1692 15,11 370,7
Eep48 434,5 4,145 101,3
Eep49 2439 15,65 384,4
Eep50 76,9 15,65 384,4
Eep51 2362 15,65 384,4
Eep52 439,4 1,981 55,8
Eep53 523,8 1,662 39,67
Eep54 2381 15,58 382,6
Eep55 1980 18,72 466,7
Eep56 1639 1,656 39,53
Eep57 1414 1,919 48,97
Eep58 4126 1,705 41,03
Eep59 0 1,705 41,03
Eep60 4126 1,705 41,03
Eep61 1743 1,705 41,03
Eep62 3170 3,689 90,95
Eep63 310,4 37,68 940,8
Eep64 387,3 33,3 830,3
Eep65 387,3 33,3 834,2
Eep66 379,4 33,3 834,2
Eep67 4,998 33,3 834,2
Eep68 5,334 31,59 791,3
Eep69 2,519 66,88 2862
Eep70 52175 1,705 41,03
Eep71 41277 1,458 34,17
Eep72 114640 1,458 34,17
Eep73 115237 1,482 34,78
Eep74 109152 1,564 37,08
Eep75 107950 1,582 37,66
Eep76 19759 1,582 37,66
Eep77 27686 1,582 37,66
Eep78 514,6 1,582 37,66
Eep79 1612 1,582 37,66

133



134

(Concluséo)

Eeps0 7843 6,115 152
Eepsl 7843 6,115 152
Eep82 3825 6,115 152
Eeps3 196,5 6,115 152
Eeps4 228,1 6,115 152
Eep85 597,8 6,115 152
Eep86 342,6 6,115 152
Eep87 2215 6,115 152
Eepss 1153 6,115 152
Eep89 0 6,115 152
Eep90 175 6,115 152
Eep9l 196,9 6,115 152
Eep92 0,3356 6,115 152
Eep93 462,8 6,115 152
Eep94 1426 6,115 152
Eep95 26,83 6,115 152
Eep96 18,87 6,115 152
Eep97 9,208 6,115 152
Eep9s 58378 1,582 37,66
Eep99 2,917 33,3 834,2
Eep100 18,77 0,1554 0,1297

*(m3/h) **(KWh/m3) ***(R$/m?)
Fonte: Elaborado pelo autor.





