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RESUMO

O objetivo deste trabalho é analisar, termodinamica e economicamente, a aplicacdo de um ciclo
Rankine convencional para recuperacao de calor residual e geracdo de energia em uma industria
cimenteira. Para a recuperacdo de calor, optou-se por aplicar um ciclo Rankine convencional
ao sistema de cogeragdo. Dois ciclos Rankine foram modelados no programa GateCycle™
(Versdao 6.0), um ciclo tedrico e um ciclo real ja existente na fabrica Apodi, em Quixeré — Ceara.
Os dados operacionais de entrada utilizados no desenvolvimento dos ciclos foram retirados
desta fabrica de cimento Apodi, que ja contém um sistema de recuperacdo de calor instalado.
Apos a modelagem dos ciclos, os parametros de seus principais equipamentos foram variados
e analisado. Assim, obteve-se um novo ciclo com um custo de geracdo de energia elétrica
inferior ao ciclo original da planta Apodi. Uma analise exergética do ciclo novo também foi
realizada, utilizando a Teoria Estrutural do Custo Exergético (TECE) — Modelo E, que é
baseada na exergia total dos fluxos fisicos. Para esta analise, o software Engineering Equation
Solver (EES) foi utilizado. O novo ciclo produziu 6,28 MW, o que corresponde a 21 % da
demanda total de energia elétrica da planta Apodi. Além disso, este ciclo apresentou uma
eficiéncia exergética de 48,21 % e um custo exergético final de 13028 kW. Por fim, realizou-
se um estudo de viabilidade, que mostrou que para um investimento de R$ 42,2 milhdes, o
tempo de retorno € de 1,94 anos apds o comissionamento da usina de cogeragao.

Palavras-chave: Ciclo Rankine. Recuperacéo de calor Residual. Cogeracéo de energia. Industria

Cimenteira. Analise exergética.



ABSTRACT

The aim of this work is to analyze, thermodynamically and economically, the application of a
conventional Rankine cycle for Waste Heat Recovery (WHR) and power generation in cement
industries. Two Rankine cycles were modeled with the GateCycleTM program (Version 6.0),
a theoretical cycle and actual cycle already existing in the Apodi plant in Quixeré — Ceara. The
data used in the cycles developing were taken from this Apodi cement manufacturing plant,
which already contains a WHR system installed. After modeling the cycles, the parameters of
their main equipment were varied and analyzed. Thus, a new cycle was obtained with a lower
electricity generation cost than the original cycle of the Apodi plant. An exergy analysis of the
new cycle was also performed, using the Structural Theory of Exergy Cost (TECE) - Model E,
which is based on the total exergy of the physical flows. For this analysis, the Engineering
Equation Solver (EES) software was used. The new cycle produced 6.28 MW, which
corresponds to 21 % from the total electric energy demand of the Apodi plant. In addition, this
cycle had an exergetic efficiency of 48.21 % and a final exergetic cost of 13028 kW. Finally, a
feasibility study was made, and it showed that, for an investment around R$42.2 million, the

payback time is 1.94 years after the commissioning of the cogeneration plant.

Keywords: Rankine Cycle. Waste Heat Recovery. Cogeneration. Cement Industry. Exergy
Analysis.
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1 INTRODUCAO

As inddstrias cimenteiras sdo grandes consumidoras de energia, elas utilizam
aproximadamente, 2 % do total de energia do mundo. Normalmente, 25 % da demanda
energeética dessas industrias é de energia elétrica e, 75 % de energia térmica (AMIRI RAD;
MOHAMMADI, 2018). Ghalandari, Majd e Golestanian (2019) afirmam que as fabricas de
cimento necessitam entre 90 e 150 kWh de energia elétrica, para produzir uma tonelada de
clinquer.

Além desse significativo consumo de energia, as fabricas de cimento também
desperdicam uma grande quantidade de energia térmica. Pradeep Varma e Srinivas (2015)
identificaram que, entre 35 % e 40 % da energia de entrada nas industrias cimenteiras, incluindo
0 combustivel que é queimado no forno de producéo de clinquer, é perdida na forma de calor
residual. Por isso, essas industrias apresentam grande potencial para recuperacdo de calor e
geracdo de eletricidade.

Os ciclos termodinamicos mais utilizados para cogeracdo de eletricidade em industrias
de cimento sdo: Ciclo Rankine convencional, Ciclo Rankine Organico (CRO) e Ciclo Kalina.

O Ciclo Rankine convencional é o ciclo mais utilizado para geracao de energia elétrica.
Seu fluido de trabalho é a agua e sua principal vantagem é o seu baixo custo inicial, devido a
simplicidade de sua tecnologia (GHALANDARI; MAJD; GOLESTANIAN, 2019). Por esse
motivo, este ciclo foi o escolhido para analise neste trabalho.

O Ciclo Rankine convencional é constituido, basicamente, de uma caldeira de
recuperacdo de calor (CRC), uma turbina de poténcia, um condensador e uma bomba. Seu
principio de funcionamento, na aplicacdo que € objeto deste trabalho, é baseado na recuperacéao
do calor residual do processo de producao de cimento, para agquecimento e evaporacdo da agua
de alimentacdo da caldeira. O vapor obtido aciona a turbina para produzir poténcia mecanica.
Ao acoplar um gerador a turbina, é possivel, enfim, transformar a poténcia mecéanica em
eletricidade (MADLOOL e outros, 2011).

A implantacdo dessa tecnologia de recuperacdo, como ja mencionada, é referida como
cogeracdo de eletricidade no setor cimenteiro. A cogeracdo é capaz de reduzir a demanda
elétrica total da planta em até 30 % e, consequentemente, reduzir também 0s custos totais da
empresa (HAN et al., 2018).
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1.1 Motivagdo

Segundo Kizilkan (2020), a producéo de cimento € um processo que consome energia
excessivamente. Nas inddstrias cimenteiras, 90 % da energia total é utilizada apenas para a
producdo de clinquer. Além disso, durante seu processo produtivo uma grande quantidade de
CO:2 é emitida no meio ambiente. Por isso, as indUstrias cimenteiras também séo consideradas
uma das maiores agravadoras do efeito estufa. Segundo a mesma referéncia, na producdo de
uma tonelada de cimento é emitida, aproximadamente, uma tonelada de CO..

Conforme mencionado por Nami e Anvari-moghaddam (2020), aproximadamente 40 %
da energia consumida pelas industrias de cimento é perdida na forma de calor. Esta perda varia
entre 35 % e 40 % e depende do nimero de estagios existentes na torre de pré-aguecimento da
planta. As indUstrias cimenteiras mais atuais contém torres com mais estagios e, por isso,
apresentam uma perda de energia menor, de aproximadamente, 35 %. Ja as inddstrias mais
antigas utilizam torres com menos estagios, aumentando suas perdas. Portanto, o
desenvolvimento e aplicacéo de tecnologias de recuperacéo de calor residual nessas industrias,
podem contribuir para uma melhor performance da empresa. O calor residual aproveitado,
quando utilizado para geracdo de energia elétrica, aumenta a eficiéncia do processo, reduz as
emissOes de CO- e 0s custos da empresa.

Além disso, o Brasil € o oitavo maior produtor de cimento no mundo (MINERAL
COMMODITY SUMMARIES, 2021) e h& apenas uma fabrica com cogera¢do no setor
cimenteiro. Esta fabrica esta localizada em Quixeré no Cerara e iniciou suas atividades em abril
de 2015. Diante disto, pode-se vislumbrar o grande potencial de aplicacdo pratica que tem este
trabalho dentro do contexto do setor cimenteiro brasileiro.

1.2 Justificativa
As industrias de cimento apresentam duas grandes fontes de calor residual: a torre de

pré-aquecimento e o resfriador de clinquer. Essas fontes de perda sdo ilustradas na Figura 1, em

que A indica a saida da torre de pré-aquecimento ciclénica e B a saida do resfriador de clinquer.
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Figura 1 — Principais fontes de perda de calor na industria cimenteira
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Fonte: Adaptado de Jesus, Pereira e Gandra (2017)

Visando a recuperacdo dessa energia térmica ndo aproveitada e 0 aumento da eficiéncia
energética da industria em questdo, surge como solucdo a implantacdo de um sistema de
cogeracao de eletricidade.

Dentre os ciclos termodindmicos mais utilizados para cogeragdo, o ciclo Rankine
convencional € o que apresenta maior simplicidade, boa eficiéncia e baixo custo, além de ser o
mais utilizado para este fim a nivel mundial (IFC, 2014). Por isso, ele € uma alternativa atrativa
e recomendada para cogeracao no setor cimenteiro.

Adicionalmente se pode dizer que dada a auséncia da cogeracdo de eletricidade no setor
cimenteiro brasileiro, a implantacdo massiva da tecnologia no setor contribuira ao setor elétrico
com uma grande quantidade de eletricidade gerada. Esta geracdo adicional a partir de calor
residual evitara construcdo de novas centrais de geracao de eletricidade o que trara ao pais um
ganho ambiental consideravel e outros beneficios relacionados, por exemplo, com a qualidade

da energia.
1.3 Objetivo
O objetivo geral deste trabalho é avaliar a viabilidade de um ciclo Rankine

convencional, desenvolvido inicialmente com os dados de entrada da planta de cogeragéo

Apodi, situada em Quixeré no Ceara.



28

1.3.1 Objetivos especificos

a) Definir as caracteristicas e composicdo quimica do calor residual que sera recuperado;

b) Definir o ciclo Rankine que serd modelado no trabalho;

¢) Modelar e simular o ciclo Rankine convencional no software GateCycle;

d) Verificar a influéncia de diferentes parametros sobre o desempenho final do ciclo;

e) Modelar economicamente o ciclo proposto;

f) Definir os pardmetros do novo ciclo, de forma que ele apresente um menor custo de
geracgdo de energia elétrica em comparacao com o ciclo original da planta Apodi;

g) Realizar a anélise exergética do ciclo novo no software EES;

h) Verificar e comparar os resultados obtidos com modelos confidveis da literatura.

1.4 Estruturacéo

Este trabalho foi dividido em seis capitulos. No capitulo 2 aborda-se uma reviséo
bibliogréafica sobre ciclos Rankine convencionais e recuperacdo de calor residual. No capitulo
3 demonstra-se a fundamentacéo tedrica aplicada nesta dissertacdo. No capitulo 4 apresenta-se
a metodologia adotada para o desenvolvimento do trabalho. No capitulo 5 se discutem o0s
resultados obtidos. Para finalizar se apresentam, no capitulo 6, as conclusdes e as sugestdes

para trabalhos futuros.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Este capitulo apresenta a revisao bibliografica referente aos estudos sobre recuperagédo
de calor residual em inddstrias de cimento, funcionamento e desempenho de ciclos Rankine
convencionais, além de sua comparagdo com os demais ciclos termodindmicos e otimizagdo de
seus principais parametros. Para uma melhor organizagdo do texto a revisdo apresentada é

separada por assuntos. No final do capitulo se mostra uma compilacéo do estado da arte.

2.1 Estudos sobre recuperacéo de calor residual

Madlool e outros (2011) estudaram os diferentes métodos que podem ser aplicados em
uma industria de cimento, visando a reducédo do consumo de energia elétrica da planta. Sabe-se
que 35 % da energia de entrada nesse tipo de sistema € perdida na forma de calor residual, por
iSS0, sua recuperacao é uma 6tima maneira de se economizar energia elétrica. De acordo com
0s autores, as principais perdas de calor residual nesse processo sdo: o ar quente do refrigerador
de clinquer (215 °C) e os gases de exaustao dos fornos (315 °C). Quando esses fluxos de calor
sdo direcionados a uma caldeira de recuperagdo (CR), ocorre a producdo de vapor, devido a
troca térmica entre 0s gases e a agua de alimentacdo. O vapor, ao acionar uma turbina acoplada
a um gerador elétrico, gera eletricidade suficiente para reduzir a demanda elétrica total da
planta.

Rasul, Widianto e Mohanty (2005) avaliaram o desempenho térmico de uma inddstria
de cimento na Indonésia. Por meio de andlises termodindmicas, eles determinaram as
eficiéncias energética e exergética de um sistema de fornos, que inclui um pré-aquecedor, um
refrigerador e o proprio forno. Para esse sistema, essas eficiéncias foram, respectivamente, de
52,07 % e 57,07 %. Os autores também calcularam a eficiéncia do sistema de resfriamento
separadamente (47,75 %) e, a eficiéncia de recuperacdo de calor residual desse sistema de
resfriamento (51,2 %). De acordo eles, a alta perda energética que ocorre no resfriador se deve,
principalmente, a conveccao e radiacdo. Por fim, os autores sugeriram formas de se utilizar o
calor residual recuperado: para secagem de material e carvdo, pré-aquecimento do ar de
combustdo para utilizacdo no forno e pré-aquecedor cicldnico e, geracéo de eletricidade.

Atmaca e Yumrutag (2014) analisaram termodinamicamente uma fabrica de cimento na
Turquia. Eles calcularam as eficiéncias energética e exergética dessa fabrica, obtendo
respectivamente, os valores de 59,37 % e 38,99 %. Além disso, 0s autores determinaram que

85,12 % do total de energia consumida pela planta é perdida, principalmente, pelo forno rotativo
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e pelo sistema de pré-aquecimento cicl6nico. Essa perda corresponde a 71,87 MW, sendo que
49,08 MW representa a perda de energia do forno rotativo. Os autores também indicaram alguns
métodos de economia de energia. Um deles é a otimizacédo da recuperacdo de calor residual dos
resfriadores de clinquer. Esse método proposto é capaz de economizar entre 0,05 e 0,16
GJ/tonelada de energia e, entre 20 a 35 kWh/tonelada de energia elétrica.

Amarasinghe, Husum e Tokheim (2018) determinaram a quantidade de calor residual
disponivel, proveniente dos gases de exaustdo do forno rotativo de uma industria cimenteira.
Para isso, eles realizaram balangos de massa e energia e utilizaram os dados de taxa de fluxo de
gas. A disponibilidade de calor residual do forno depende do tipo de farinha que é produzida
no processo: padréo ou de alta resisténcia. Os autores calcularam o calor, na linha de by-pass,
para a producdo desses dois tipos de farinha e também para quando ndo ha producdo. Eles
obtiveram os seguintes resultados: Para a farinha padréo, a disponibilidade de calor residual é
de 5,0 MW, para farinha de alta resisténcia é de 8,2 MW e para nenhuma producéo é de 13,4
MW. Esse calor residual pode ser recuperado e utilizado para geracéo de vapor, dgua quente e
eletricidade.

Fellaou e Bounahmidi (2017) avaliaram oportunidades em uma fabrica de cimento, que
poderiam aumentar sua eficiéncia energética. De acordo com eles, o pré-aquecedor cicl6nico é
0 componente da plana que apresenta a maior perda térmica de 71,58 MW, que equivale a 67
% do calor total perdido. Esse pré-aquecedor é a unidade mais destrutiva da planta e por isso,
ele tem um alto potencial de otimizagdo. A segunda maior perda ocorre no forno rotativo e € de
apenas 18,48 MW. Os autores determinaram a eficiéncia térmica da fabrica (55 %). Novamente,
0 pré-aquecedor cicldnico destacou-se dos demais componentes da planta, por apresentar a
menor eficiéncia térmica. Por esses motivos, os autores afirmaram que ha uma grande
oportunidade de economia na planta. Uma das préaticas, proposta por eles, para aumento da
eficiéncia energética da fabrica, é a recuperacao do calor residual para geracdo eletricidade.

Yin, Du e Cheng (2018) avaliaram termodinamicamente um sistema de recuperagéo de
calor residual composto por duas caldeiras (SP e AQC). Eles verificaram que a temperatura de
saida do vapor da caldeira SP e a temperatura de entrada do vapor no condensador diminuiu
com o aumento da poténcia da turbina de 15 MW para 19 MW. Além disso, eles perceberam
que a temperatura de saida do vapor superaquecido da caldeira AQC permaneceu constante
com o0 aumento dessa poténcia. Os autores também analisaram a relacdo entre a taxa de
transferéncia de calor das caldeiras e 0 aumento da temperatura de entrada da agua de
resfriamento. Neste caso, a taxa de transferéncia de calor da caldeira SP aumentou, enquanto

que a da caldeira AQC permaneceu inalterada. Como a taxa de transferéncia de calor da caldeira
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SP foi seis vezes maior do que a da caldeira AQC, os autores concluiram que o processo de
vaporizagao necessitou de mais calor do que 0 processo de superaguecimento.

Sani, Noorpoor e Motlagh (2019) estudaram a aplicacdo de um sistema de geracao de
energia elétrica, energia térmica e agua a partir da recuperacdo de calor residual de uma
indUstria cimenteira. Eles compararam o sistema proposto, que foi otimizado utilizando
algoritmo genético, com o sistema atual da planta, que ndo apresenta recuperagdo de calor. Os
autores averiguaram que o sistema atual demanda 2.988 kW de poténcia da rede elétrica. Com
a implantacdo do sistema de recuperacdo de calor residual, eles concluiram que a turbina a
vapor seria capaz de produzir 1.489,6 kW de poténcia, reduzindo assim em aproximadamente
50 % a demanda proveniente da rede.

2.2 Recuperacao de calor residual e ciclos Rankine

Engin e Ari (2005) identificaram as principais fontes de perda de calor em uma inddstria
cimenteira: resfriador (5,61 %) e pré-aquecedores (19,15 %). E propuseram duas formas de
recuperacdo de calor residual, sendo uma delas, a aplicacdo de uma caldeira de recuperacéo de
calor (CRC). Os autores analisaram termodinamicamente o ciclo de producdo de vapor e
concluiram que o sistema era capaz de gerar até 1 MW de poténcia. Assumindo que a CRC
funcionasse 8000 h por ano, obteve-se a producéo anual de energia elétrica (8 x 10® kWh). Os
autores também estimaram os custos para compra e instalacdo do sistema (entre 700.000 e
750.000 USD) e calcularam o tempo de retorno do investimento, sendo 17 meses. Assim, eles
concluiram que a implantacdo da CRC poderia gerar uma economia de 540.000 USD/ano na
inddstria.

Zeeshan e Arbab (2015) estudaram a recuperacdo e utilizacdo de calor residual para
geracdo de energia elétrica, na industria de cimento FECTO. Para isso, eles utilizaram uma
usina de recuperacao de calor residual composta por duas caldeiras, uma para recuperar 0s gases
de exaustdo dos pré-aquecedores ciclonicos (Caldeira SP) e outra para recuperar o ar quente do
resfriador de clinquer (Caldeira AQC). Por meio de andlises termodinamicas, os autores
concluiram que a usina de recuperacéo de calor proposta é capaz de produzir 47 t/h de vapor e,
consequentemente, 6 MW de poténcia. Assim, considerando um funcionamento de 5.410,79
h/ano, a usina consegue gerar anualmente 30.466.752 kWh de energia elétrica, o0 que equivale

a uma economia de 32,98 %.
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Khurana, Banerjee e Gaitonde (2002), a partir de balancos de massa e energia,
calcularam as perdas de calor no pré-aquecedor e resfriador de clinquer (35 %) e a eficiéncia
térmica (50 %) de uma industria cimenteira. Visando recuperar o calor residual perdido, eles
propuseram a instalacdo de uma caldeira de recuperacéo de calor residual (CRC) na planta. Para
uma maior recuperacéo de calor, eles optaram por utilizar trocadores de calor de fluxo paralelo.
Uma vez implantado a CRC, a eficiéncia térmica do processo de producdo aumentou para 60
%. Os autores também estimaram a poténcia produzida pela combinacéo da CRC e de um ciclo
Rankine convencional, equivalente a 4,4 MW.

Priyadarshini e Sivakumar (2014) estudaram o processo de producdo de cimento em
uma industria na india e constataram que sua eficiéncia total, de 51,5 %, era bastante baixa em
comparagdo com as de outras fabricas do ramo. A fim de melhorar essa eficiéncia do sistema
de producéo, eles propuseram a recuperacdo das principais perdas de calor da planta: gases de
exaustdo do pré-aquecedor (24,4 %) e o ar quente do resfriador (12,8 %). Os autores
encontraram, por meio de balancos de energia, o calor residual total disponivel para geracdo de
trabalho (9,92 MW). Considerando esse valor e uma eficiéncia de recuperacéo de calor residual
de 22,7 %, eles calcularam a poténcia (2,62 MW) que pode ser obtida com a cogeracdo. Assim,
com esses dados finais, 0s autores concluiram que é possivel economizar 20.960 MWh/ano de
energia elétrica, o que equivale a uma economia estimada de 1 milh&o de ddlares por ano.

Sui e outros (2014) propuseram um projeto de recuperacdo de calor residual para
cogeracao de energia elétrica em uma fabrica de cimento na China. Esse projeto é composto
por duas caldeiras de recuperacdo de calor (CRC): Caldeira AQC, para recuperacao do ar quente
do resfriador de clinquer e caldeira SP, para recuperacdo dos gases de exaustdo do pré-
aquecedor suspenso. Os autores, por meio de andlises termodinamicas, calcularam a poténcia
gerada pela planta de cogeracéo (6,4 MW) e a economia anual de energia elétrica (48,64 GWh),
considerando um funcionamento da planta de 7.600 h/ano. Além disso, eles identificaram que,
para a instalagdo do projeto, seria necessario um investimento de 10,27 milhdes de dolares.
Apesar de incialmente o investimento ser bastante elevado, com a cogeragao estimou-se uma
economia de 1,39 milhdes de délares por ano.

Ayu e outros (2015) avaliaram a eficiéncia do sistema de fornos de uma indudstria
cimenteira, antes e depois de implementarem a recuperacéo de calor residual. Pelo diagrama de
Sankey, eles identificaram que as maiores fontes de perdas de calor séo o pré-aquecedor (25,23
%) e o resfriador (15,58 %). Os autores determinaram termodinamicamente a capacidade da
planta de gerar eletricidade (5,26 MW) e sua eficiéncia térmica (21,6 %). A partir da geracéo

de eletricidade calculada, eles perceberam que a planta pode economizar 10,75 % do seu
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consumo total de energia elétrica, o que corresponde a uma economia de aproximadamente de
536 mil USD/ano. Por fim, os autores concluiram que com a recuperacdo de calor residual, é
possivel aumentar a eficiéncia do sistema de fornos. No caso da planta estudada, essa eficiéncia
aumentou de 46,22 % para 50,59 %.

Irungu, Muchiri e Byiringiro (2017) avaliaram termodinamicamente o potencial de
producdo de energia elétrica em uma industria cimenteira, a partir da recuperagdo dos gases
quentes de exaustdo do processo. Para isso, eles propuseram a implantacdo de um ciclo Rankine
convencional e de duas caldeiras de recuperacédo de calor (AQC e SP). Os autores calcularam a
capacidade do sistema de produzir eletricidade (2,89 MW) e concluiram que essa geragdo é
suficiente para atender 33 % da demanda total da fabrica. Além disso, eles realizaram uma
analise financeira e de viabilidade da planta, determinando que para sua instalacdo seria
necessario um investimento inicial de 8 milhGes de ddlares, com um tempo de retorno de 2,69
anos.

Ghalandari, Majd e Golestanian (2019) estudaram a aplicacdo de uma planta de
recuperacdo de calor residual em uma fabrica de cimento. Para isso, eles analisaram
termodinamicamente uma caldeira de recuperacdo (CR) e um ciclo Rankine convencional. Por
meio de balangcos de massa e energia, 0s autores calcularam a capacidade de producdo de
energia elétrica da planta (37.296 MWh). Assumindo que a CR apresenta uma eficiéncia de 22
% e opera 7.200 horas/ano, 0s autores concluiram que o sistema pode gerar até 5,18 MW de
eletricidade. Além dessa analise termodinamica, os autores avaliaram a viabilidade econémica
do sistema e determinaram que, para a instalacdo da caldeira, é necessario um investimento
inicial de 12 milhdes de ddlares. Eles também estimaram o tempo de retorno do investimento,
encontrando 6,67 anos.

Kabir, Abubakar, El-nafaty (2010) identificaram e estudaram oportunidades de melhoria
em uma induastria cimenteira. Eles perceberam que os gases quentes de exaustdo do forno
rotativo representam a maior perda de energia do processo (27,9 %). Por isso, 0s autores
propuseram a instalacdo de uma caldeira de recuperagéo de calor residual (CRC) na planta. O
calor recuperado foi utilizado para producgéo de vapor, capaz de gerar trabalho em uma turbina.
Os autores concluiram que ao acoplar a turbina a um gerador, pode-se produzir
aproximadamente 4,4 MW de eletricidade, considerando uma transferéncia de apenas 40 % do
calor residual para a CRC. Assim, para uma operacao de 8.784 horas por ano, produz-se 42.163

MWh de energia elétrica, o que equivale a uma economia total de 2 milhdes de ddlares.
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Gupta e Kaul (2013) estudaram a aplicacdo de caldeiras de recuperacédo de calor (CRC)
em industrias cimenteiras. Eles perceberam que para uma industria tipica de cimento, 35 % do
calor que entra no pré-aquecedor, de cinco ou seis estagios, € perdido na forma de gases
residuais. Essa perda de energia corresponde a, aproximadamente, 70 MW de energia térmica
que podem ser recuperados por uma CRC. As CRCs s&o capazes de utilizar os gases residuais
do pré-aquecedor e do resfriador de clinquer, para gerar energia elétrica para a empresa. De
acordo com os autores, plantas que produzem 4.500, 6.000 e 10.000 toneladas por dia de
clinquer, conseguem gerar respectivamente 5,6, 7,5 e 12,5 MW de eletricidade. Além dessa
vantagem energética, os autores afirmaram que uma caldeira de recuperacdo de calor pode
reduzir a emissdo de CO2 em até 70.000 toneladas por ano.

Tan e outros (2014) analisaram termodindmica e economicamente um ciclo Rankine
convencional de dupla pressdo, implantado em uma industria de cimento. Considerando uma
operacdo de 7.920 h/ano, os autores calcularam a capacidade da planta de gerar eletricidade
(6,64 MW), a partir da recuperacdo de calor residual da fabrica. Para isso, eles utilizaram os
gases de exaustdo do pré-aquecedor ciclénico para produzir vapor de alta temperatura e, o ar
quente do resfriador de clinquer para produzir vapor de baixa temperatura. Os autores também
estimaram o investimento inicial da planta e seu custo operacional anual em, respectivamente,
9,7 milhGes e 1,4 milhdes de ddlares. Além disso, eles determinaram o tempo de retorno do

investimento em aproximadamente 5,5 anos.

2.3 Estudos comparativos

Amiri e Vaseghi (2015) estudaram a possibilidade de gerar energia a partir da
recuperacdo de calor residual em industrias cimenteiras. Neste processo de producdo, é possivel
identificar duas fontes principais de calor: os gases de exaustdo do forno rotativo, com
temperatura de 380 °C e, o ar quente do resfriador de clinquer com temperatura média de 360
°C. Os autores analisaram dos pontos de vista termodindmico, de custo e de emissdes, quatro
tipos de ciclos para cogeracdo de energia nessas plantas: Rankine convencional, CRO, Kalina
e dioxido de carbono supercritico. O Rankine convencional foi o mais eficiente termicamente
para altas temperaturas, gerando 6 MW de eletricidade. Em termos de investimento, ele
apresentou um dos custos mais baixos ($1250/kW). E, ainda foi capaz de reduzir a emissao de

gases, principalmente CO2, no ambiente.
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Karellas e outros (2013) compararam termicamente e exergeticamente a implantacao de
dois ciclos em uma fabrica de cimento: Rankine convencional e CRO. Ambos os ciclos foram
simulados no software IPSEpro. O Rankine convencional apresentou uma eficiéncia térmica
(23,58 %) e uma producéo de poténcia (6,26 MW) maiores que do CRO. De acordo com 0s
autores, o Rankine convencional pode atingir um desempenho térmico ainda maior, se inserido
um pré aquecedor, capaz de aumentar sua eficiéncia térmica até 24,58 %. Por meio do diagrama
de Grassmann, 0s autores observaram que a maior perda de exergia ocorre pelos gases de
exaustdo em ambos os ciclos. Do ponto de vista exergético, 0 Rankine convencional teve uma
eficiéncia exergética (32,56 %) superior a do CRO, devido a menor perda em seus trocadores
de calor.

Wang, Dai e Gao (2009) avaliaram a eficiéncia exergética de quatro diferentes ciclos,
utilizados para cogeracao em industrias cimenteiras: Rankine convencional, Rankine de dupla
pressdo, CRO e Kalina. Eles concluiram que o Rankine convencional apresenta maior eficiéncia
exergética (42,1 %) que o Rankine de dupla pressdo e CRO. Além disso, eles perceberam que
0s principais responsaveis pelas perdas exergéticas dos ciclos sdo as turbinas (9,3 %), os
condensadores (7,9 %) e as caldeiras SP (5,1 %) e AQC (4,5 %), respectivamente. A fim de
reduzir essas perdas, os autores otimizaram, por meio de algoritmo genético, os principais
parametros de cada ciclo, obtendo-se assim, maiores valores de eficiéncia exergética. Apos a
otimizacdo, o ciclo Rankine convencional apresentou uma eficiéncia exergética de 42,3 %, que
continuou a ser superior as novas eficiéncias exergéticas dos ciclos Rankine de dupla presséao e
CRO.

Nguyen, Slawnwhite e Boulama (2010) comparam os diferentes fluidos de trabalho que
podem ser utilizados em ciclos termodindmicos de poténcia, sdo eles: agua, fluidos orgénicos e
mistura agua-amonia. Para todos os casos, eles analisaram termodinamicamente trés
parametros: geracdo de energia elétrica, potencial de producéo de energia por unidade de massa
de fluido de trabalho (geracdo de energia especifica) e eficiéncia térmica dos ciclos. Eles
perceberam que para baixas temperaturas de calor residual (100 °C), os parametros estudados
apresentaram os menores valores em compara¢do com seus resultados a altas temperaturas.
Essa tendéncia foi recorrente para todos os tipos de fluidos de trabalho. Os autores concluiram
que o ciclo que utiliza a agua como fluido de trabalho tem um O6timo desempenho a altas
temperatura, uma vez que, ele teve a maior capacidade de geracao de energia elétrica a 700 °C
e, apresentou uma maior geracdo de energia especifica, devido a sua alta capacidade de

recuperacdo de energia da fonte de calor residual.
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Mohammadi, Ashjarib e Sadreddinia (2018) compararam termodinamicamente
diferentes ciclos que podem ser utilizados para recuperacdo de calor residual em uma industria
cimenteira: Rankine de dupla pressdo, CRO de dupla pressdéo e CRO de dupla pressao
regenerativo. O Rankine de dupla pressdo apresentou uma poténcia (5,675 MW) e uma
eficiéncia exergética (48,03 %) maiores que as do CRO de dupla pressdo, uma vez que, sua
temperatura de saida da turbina é mais baixa do que a do ciclo CRO de dupla pressdo. Apos a
aplicacao de um algoritmo genético de otimizacdo em cada um dos ciclos, 0s autores obtiveram
melhores resultados de geracdo de eletricidade e eficiéncia exergética. Com a otimizacéo, o
Rankine de dupla presséo passou a produzir 6,020 MW de eletricidade e ter uma eficiéncia
exergética de 50,94 %.

Vankeirsbilck, Gusev e De Paepe (2011) compararam dois tipos de ciclos
termodinamicos de poténcia, utilizados para cogeracao de energia elétrica em uma fabrica de
cimento, sdo eles: Rankine e Rankine Organico (CRO). Ambos os ciclos foram simulados nos
softwares Fluidprop e Cycle Tempo. Com os resultados termodindmicos obtidos, os autores
concluiram que o ciclo CRO tem uma maior eficiéncia térmica do que o ciclo Rankine,
considerando uma mesma temperatura de entrada na turbina. Além disso, 0 CRO é capaz de
gerar de 10 % a 15 % a mais de energia elétrica em comparacdo ao ciclo Rankine. Por fim, os
autores sugeriram a implantagdo de um ciclo combinado (Rankine e CRO) para um melhor
ajuste das curvas de aquecimento ao perfil de temperatura.

Ren e Wang (2019) compararam termodinamicamente o desempenho de trés ciclos de
poténcia: ciclo transcritico organico (CTO), ciclo de vapor flash (CVF) e ciclo de vapor de
dupla pressdo (CVD). Eles utilizaram o software MATLAB e o algoritmo genético (GA) para
otimizar os principais pardmetros de cada um dos ciclos. Apos a otimizacéo, eles perceberam
que a eficiéncia térmica dos ciclos apresentou valores muito parecidos entre si, de
aproximadamente 20 % e que, o ciclo CTO foi o que teve a maior poténcia liquida de saida
(4,88 MW). Porém, ao recalcularem as poténcias para temperaturas de entrada dos gases
maiores que 415 °C, os autores concluiram que as poténcias dos ciclos CVD e CVF tornaram-
se superiores ao do CTO. Por fim, eles calcularam as eficiéncias exergéticas para os trés ciclos
e obtiveram os seguintes resultados: 60,58 %, 53,23 % e 52,85 %, para CTO, CVF e CVD
respectivamente.

Madlool e outros (2012) realizaram uma revisdo geral sobre eficiéncias e balangos
exergeéticos em industrias de cimento. Eles verificaram que com a implementacao dessa anélise
exergética, pode-se melhorar o desempenho do sistema e reduzir os gastos de energia térmica

e elétrica da planta. Os autores perceberam que as eficiéncias exergéticas variam na faixa de 18
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a 49 %. Eles também concluiram que os sistemas de cogeracao que utilizam ciclos Rankine de
simples e dupla presséo apresentam maiores perdas exergéticas nos processos de expansao da
turbina e condensacdo. Ja nas plantas de cogeracdo com ciclos Rankine Organicos (CRO), a
maior perda exergética ocorre no processo de condensacao.

Pradeep Varma e Srinivas (2015) compararam dois tipos de ciclos Rankine
(convencional e de duplo flash) utilizados para cogeracdo de energia elétrica em féabricas de
cimento. Eles calcularam a geracéo de eletricidade, eficiéncia exergética e térmica para ambos
0s casos. Para o ciclo Rankine convencional obteve-se uma producao de eletricidade de 8,3
MW, uma eficiéncia exergética de 36,30 % e uma eficiéncia térmica de 24,5 %. Ja para o ciclo
Rankine de duplo flash, os valores para esses mesmos parametros foram 9,4 MW, 41,08 % e
22,36 %. Assim, os autores concluiram que ap0s a substituicdo do ciclo Rankine convencional
pelo ciclo Rankine de duplo flash houve um aumento da recuperacédo de calor, da producéo de
energia elétrica e da eficiéncia exergética, sendo apenas sua eficiéncia térmica inferior ao do
ciclo Rankine convencional.

Kizilkan (2020) comparou o desempenho dos ciclos Rankine convencional e Brayton —
sCO2 para recuperacdo de calor residual em uma fabrica de cimento. Para isso, ele analisou
termicamente e exergeticamente ambos os ciclos. O ciclo Rankine convencional foi o que
apresentou os menores valores de geracdo de eletricidade (8,3 MW), eficiéncia térmica (24,18
%) e eficiéncia exergética (51,39 %). Os valores desses mesmos parametros para o ciclo
Brayton — sCO2 foram 9,4 MW, 27,6 % e 58,22 %, respectivamente. Além desses parametros,
0 autor determinou as irreversibilidades dos ciclos. Para o ciclo Rankine, a irreversibilidade
total foi de 6,3 MW, sendo a caldeira AQC a maior responsavel pelas perdas exergéticas (47
%). Ja para o ciclo Brayton — sCO2 a irreversibilidade foi de 5,1 MW e 0 maior responsavel foi
0 regenerador (45 %).

Sanaye e outros (2020) compararam dois tipos de ciclos termodindmicos de poténcia,
para cogeracao de energia elétrica em uma fabrica de cimento: Rankine convencional e Rankine
Orgéanico (CRO). Para 0 CRO, eles optaram por utilizar o Tolueno como fluido de trabalho. Os
autores perceberam que o ciclo Rankine convencional apresenta maior poténcia (9,14 MW),
uma maior reducdo na producdo de CO2 (5,36 x 10* ton/ano), uma maior economia de
combustivel devido a recuperagdo de calor (2,38 x 107 ms3/ano), uma maior economia
financeira (2,1 x 10° $/ano), e um menor tempo de retorno de investimento (3,4 anos). Ja o
CRO, produziu uma poténcia de apenas 6,56 MW, diminuiu a producéo de CO2 em 3,81 x 10*
ton/ano, economizou 1,7 x 10’m? de combustivel, economizou financeiramente 1,46 x 10°

$/ano e apresentou um tempo de retorno de investimento de 5,1 anos.
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Nami e Anvari-moghaddam (2020) propuseram a implantagdo de dois sistemas
combinados, que recuperam o calor residual de uma fabrica de cimento, para refrigeracéo,
aquecimento e geracdo de energia elétrica. Esses sistemas foram baseados nos ciclos Rankine
convencional e Rankine Organico (CRO). Por meio de andlises termodinamicas, 0s autores
calcularam as poténcias produzidas pelos ciclos e suas eficiéncias exergéticas, nos periodos de
inverno e verdo. O ciclo CRO foi o que apresentou o maior valor de poténcia (593,6 kW), contra
454,6 kW produzidos pelo ciclo Rankine convencional. Nas condi¢cdes de inverno, as
eficiéncias exergéticas dos ciclos Rankine Organico e convencional foram de 68,04 % e 57,9
%, respectivamente. J& no verdo, a eficiéncia exergética do CRO variou entre 55,36 e 63,51 %.
Neste mesmo cenério, a eficiéncia exergética do ciclo Rankine convencional permaneceu no
intervalo de 44,27 e 54,22 %.

2.4 Estudos de otimizagao

Rad e Mohammadi (2018) modelaram termodinamicamente um ciclo Rankine
convencional para recuperacdo de calor residual em uma fabrica de cimento. Eles propuseram
um projeto que utiliza uma turbina de dois estagios para reducdo das irreversibilidades. Por
meio de analises termodinamicas, eles perceberam que ao aumentar a pressdo maxima de
entrada no primeiro estagio da turbina, a eficiéncia térmica do ciclo aumentava. Porém, como
a maxima pressao também propicia um maior desperdicio de calor, os autores tiveram que
investigar os efeitos da pressdo sobre o ciclo. Eles conseguiram otimiza-lo, utilizando conceitos
de energia e exergia, e concluiram que para uma maxima geracao de energia elétrica a pressao
deve ser igual a 1.398 kPa. A esta pressao, eles obtiveram uma eficiéncia energética total de 16
% e uma eficiéncia exergética de 39 %.

Varma e Srinivas (2015) projetaram uma planta de cogeracédo para recuperacgdo de calor
residual em uma indlstria cimenteira. Para isso, eles calcularam, por meio do software
MATLAB, as propriedades termodinamicas do gas e do vapor. Apos identificarem e variarem
0S pardmetros operacionais principais, 0s autores constataram que a eficiéncia térmica do ciclo,
a producdo de vapor e, consequentemente de energia elétrica dependem da pressdo de vapor
que sai da caldeira de recuperacéo de calor (CRC). Visando otimizar a producéo de vapor, eles
sugeriram que a planta de cogeracao operasse a uma pressao de vapor mais baixa, apesar da
menor eficiéncia térmica. Por fim, os autores concluiram que, com a configuragdo proposta, é
possivel obter uma eficiéncia térmica de 23,07 %, gerar 66.145 kg/h de vapor e 12,54 MW de
eletricidade.
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Han e outros (2018) otimizaram uma caldeira de recuperacdo de calor residual (CRC)
instalada em uma fabrica de cimento. Para isso, eles utilizaram analises exergéticas e de Pinch
Points. Os autores calcularam os valores de exergia e de capacidade de geracdo de eletricidade
para os sistemas original e otimizado tedrico. Considerando os parametros da CRC original,
eles encontraram uma recuperacdo de exergia de 4.617 kKW que possibilitou estimar uma
poténcia gerada de 4,23 MW. Apos a otimizacdo dos parametros da caldeira, a exergia
recuperada aumentou em 7,559 %, atingindo o valor de 4.966 kW. Esse aumento se traduziu
em um incremento da poténcia gerada, o qual atingiu o valor estimado de geracdo de 4,55 MW,
que quando aplicado a uma industria cimenteira real resulta em 4,44 MW,

Varma e Srinivas (2016) otimizaram uma planta de cogeracdo de duplo flash (Flash de
alta pressio — FAP e flash de baixa pressio — FBP). Para isso, eles analisaram
termodinamicamente os principais parametros do sistema: temperatura e pressdo. Os autores
perceberam que para obter-se uma maior poténcia, a relagdo de temperaturas dos fluidos dos
tanques FAP e FBP deve ser, em ambos os casos, 0,5. Como o0 aumento da presséo das caldeiras
de recuperacao de calor (CRC’s) resulta em uma redugdo da poténcia, os autores recomendaram
0 uso de uma pressao entre 15 e 16 bar para as CRC’s. Além disso, eles calcularam a pressdo
Otima para os fluidos dos tanques FAP (4,61 bar) e FBP (0,92 bar). Por fim, os autores
concluiram que, com a otimizacdo, a planta apresenta uma eficiéncia térmica de 20,66 % e é

capaz de gerar 9,1 MW de eletricidade.

2.5 Estado da arte

Fundamentada na revisdo bibliogréfica analisada, a Tabela 1 ilustra o estado da arte
deste trabalho, a qual é composta pelas conclusdes mais relevantes de cada autor. Elas foram
compiladas e classificadas em quatro temas diferentes: estudos sobre recuperacdo de calor

residual, analise de ciclos Rankine, estudos comparativos e estudos de otimizagao.
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Tabela 1 — Estado da arte

Tema

Assunto

Referéncia

Estudos sobre recuperacéo de calor residual

Estudo sobre a aplicagdo de uma caldeira de recuperacao de calor residual para
cogeracdo de energia elétrica em uma industria de cimento

Avaliagdo do desempenho térmico de uma industria de cimento (eficiéncia
energética 52,07 % e exergética 57,07 % de um sistema de fornos, eficiéncia
sistema de resfriamento separadamente 47,75 % e, eficiéncia de recuperagéo de
calor residual sistema de resfriamento 51,2 %)

Analise termodindmica de uma fabrica de cimento na Turquia (eficiéncias
energética e exergética de 59,37 % e 38,99 % respectivamente, 85,12 % da
energia consumida pela planta é perdida pelo forno e pré-aquecedor ciclénico)

Calculo da disponibilidade de calor residual, proveniente dos gases de exaustdo
de um forno rotativo (Para produgéo de farinha padrdo 5,0 MW, farinha de alta
resisténcia 8,2 MW e para nenhuma produgdo 13,4 MW)

Avaliacéo de oportunidades para aumento da eficiéncia energética de uma
fabrica de cimento (pré-aquecedor cicl6nico apresenta a maior perda térmica
71,58 MW, segunda maior perda ocorre no forno rotativo 18,48 MW, eficiéncia
térmica total da fabrica de 55 %)

Avaliacdo de um sistema de recuperacdo de calor residual composto por duas
caldeiras (aumento do trabalho da turbina diminuiu as temperaturas étimas da
caldeira SP e do condensador, aumento da temperatura de entrada da agua de
resfriamento aumentou a taxa de transferéncia de calor da caldeira SP)

Estudo sobre um sistema de geracédo de energia elétrica, energia térmica e dgua
a partir da recuperacao de calor residual (producédo de 1.489,6 kW de poténcia
pela turbina a vapor)

Madlool e outros
(2011)

Rasul, Widianto e
Mohanty (2005)

Atmaca e
Yumrutas (2014)

Amarasinghe,
Husum e
Tokheim (2018)

Fellaou e
Bounahmidi
(2017)

Yin, Du e Cheng
(2018)

Sani, Noorpoor e
Motlagh (2019)

Recuperacéo de calor residual e ciclos Rankine

Anélise termodindmica e financeira de uma caldeira de recuperacao de calor
residual (Producdo de eletricidade de 1 MW, economia de 540.000 USD/ano, e
retorno de investimento de 17 meses)

Proposta de duas caldeias (SP e AQC) para recuperacao de calor residual.
Producdo total de 6 MW de eletricidade que equivale a uma economia anual de
32,98 %.

Célculo das principais perdas de calor em uma indistria cimenteira (35 % no
pré-aquecedor e resfriador de clinquer). E estudo sobre sua recuperagédo para
aumento da eficiéncia energética do processo de produgdo (de 50 % para 60 %).
Geracdo total de 4,4 MW de poténcia.

Determinac&o, por meio de balacos de energia, do calor residual total disponivel
para geragdo de trabalho em uma inddstria cimenteira (9,92 MW). Andlise
termodinamica e financeira da cogeracdo (Producéo de 2,62 MW de eletricidade
e, economia de 1 milhdo de délares por ano.

Andlise termodinamica e financeira de uma planta de cogeragdo em uma
industria cimenteira (Poténcia de 6,4 MW, geracdo de 48,64x10° kWh de
energia elétrica e economia de 1,39 milhdes de dodlares por ano

Avaliacdo da eficiéncia do sistema de fornos de uma inddstria cimenteira, antes
e depois da recuperacdo de calor residual (eficiéncia da planta aumentou de
46,22 % para 50,59 %

Engin e Ari
(2005)

Zeeshan e Arbab
(2015)

Khurana,
Banerjee e
Gaitonde (2002)

Priyadarshini e
Sivakumar (2014)

Sui e outros
(2014)

Ayu e outros
(2015)

Avaliacdo termodinamica e financeira de um ciclo Rankine convencional
(Geracdo de 2,89 MW de eletricidade, suficiente para atender 33 % da demanda
total da planta. Investimento inicial de 8 milhdes de ddlares e payback de 2,69
anos)

Irungu, Muchiri e
Byiringiro (2017)




Andlise termodindmica e econdmica de um ciclo Rankine convencional
(Geracdo de 5,18 MW de eletricidade, investimento inicial de 12 milhdes de
délares e, tempo de retorno do investimento de 6,67 anos)
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Ghalandari, Majd
e Golestanian
(2019)

Calculo de geracéo de eletricidade (4,4 MW) de uma planta de cogeracéo, que
opera 8.784 horas por ano e recupera 40 % do calor residual de uma indUstria
cimenteira

Kabir, Abubakar,
El-nafaty (2010)

Estudo de CRCs em indUstrias cimenteiras. Considerando plantas que produzem
6.000 toneladas por dia de clinquer, é possivel recuperar 70 MW de calor
residual, gerar 7,5 MW de eletricidade e reduzir a emissdo de CO2 em 70.000
t/ano.

Gupta e Kaul
(2013)

Analise termodinamica e econdémica de um ciclo Rankine convencional de
dupla pressdo (Geracdo de 6,64 MW de eletricidade, investimento inicial de 9,7
milhdes de dolares e, tempo de retorno do investimento de 5,5 anos)

Tan e outros
(2014)

Estudos comparativos

Comparacdo entre os ciclos Rankine convencional, CRO, Kalina e diéxido de
carbono supercritico (Eficiéncia térmica do Ciclo Rankine, para altas
temperaturas, superior aos demais e geracdo de 6 MW de eletricidade)

Comparacao entre ciclos Rankine convencional e CRO (Rankine apresentou
maior eficiéncia térmica (23,58 %), producéo de eletricidade (6,26 MW), e
eficiéncia exergética (32,56 %))

Comparacdo exergética entre os ciclos Rankine convencional, Rankine de dupla
pressdo, CRO e Kalina (Rankine convencional apresenta maior eficiéncia
exergética que o Rankine de dupla pressdo e CRO (42,1 % e 42,3 % apés
otimizacéo)

Comparacao entre os fluidos de trabalho de ciclos termodindmicos de poténcia:
&gua, fluidos orgénicos e amdnia. Ciclos com agua, a altas temperaturas, tem
maior capacidade de geracdo de eletricidade e de recuperacéo de energia da
fonte de calor residual

Comparacéo termodindmica entre ciclos Rankine de dupla pressdo, CRO de
dupla pressdo e CRO de dupla pressao regenerativo (O Rankine apresentou
maior poténcia 6,020 MW e eficiéncia exergética 50,94 % do que o CRO de
dupla presséo)

Comparacao entre os ciclos Rankine e CRO (O CRO apresenta maior eficiéncia
térmica e é capaz de gerar de 10 % a 15 % a mais de energia elétrica em
comparagéo ao ciclo Rankine.)

Comparacdo entre ciclos transcritico organico (CTO), de vapor flash (CVF) e
de vapor de dupla pressdo (CVD). CTO apresenta maior poténcia 4,88 MW
porém, para temperaturas de entrada dos gases maiores que 415 °C, as poténcias
dos CVD e CVF tornam-se superiores

Comparacao exergética entre ciclos Rankine e CRO (ciclos Rankine de simples
e dupla pressdo apresentam maiores perdas exergéticas nos processos de
expansao da turbina e condensacéo, ja 0 CRO apresenta maior perda no
processo de condensacao)

Comparacéo entre ciclos Rankine convencional e de duplo flash (Rankine duplo
flash gera mais eletricidade 9,4 MW, apresenta maior eficiéncia exergética
41,08 % e menor eficiéncia térmica 22,36 %)

Comparacéo entre ciclos Rankine convencional e Brayton — sCO2 (Brayton —
sCO2 apresentou maior geracao de eletricidade 9,4 MW, eficiéncia térmica 27,6
% e eficiéncia exergética 58,22 %)

Comparacéo entre ciclos Rankine convencional e CRO. Rankine convencional
apresenta maior poténcia (9,14 MW), reducéo na producgdo de CO2 (5,36 x 10*
ton/ano), economia de combustivel (2,38 x 107 m3/ano) e economia financeira
(2,1 x 10° $/ano), menor tempo de retorno de investimento (3,4 anos)

Amiri e Vaseghi
(2015)

Karellas e outros
(2013)

Wang, Dai e Gao
(2009)

Nguyen,
Slawnwhite e
Boulama (2010)

Mohammadi,
Ashjarib e
Sadreddinia
(2018)

Vankeirsbilck,
Gusev e De Paepe
(2011)

Ren e Wang
(2019)

Madlool e outros
(2012)

Pradeep Varma e
Srinivas (2015)

Kizilkan (2020)

Sanaye e outros
(2020)
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Comparacao entre dois sistemas combinados baseados nos ciclos Rankine

Estudos de otimizacédo

Otimizacéo de uma planta de cogeracédo a baixa pressdo de vapor (eficiéncia
térmica 23,07 %, producdo de vapor 66.145 kg/h e geracdo de poténcia 12,54
MW)

Otimizacao de uma caldeira de recuperacao de calor residual (exergia de 4.966
kW e poténcia de 4,55 MW)

Otimizacao de uma planta de cogeracéo de duplo flash (relacdo de temperaturas
dos fluidos dos tanques 0,5; pressdo CRC’s 15 a 16 bar; pressdo 6tima fluidos
dos tanques FAP - 4,61 bar e FBP - 0,92 bar; eficiéncia térmica 20,66 %;
poténcia 9,1 MW)

convencional e CRO (CRO apresenta maior poténcia 593,6 kW, eficiéncia Nami e Anvari-
- ; o P x moghaddam

exergética no inverno 68,04 % e eficiéncia exergética no verao 55,36 a 63,51

%) (2020)

Otimizacdo da pressdo maxima de entrada no 1° estagio de turbina de um Rad e

sistema Rankine convencional (Para pressao de 1.398 kPa: Eficiéncia térmica Mohammadi

de 16 % e, eficiéncia exergética de 39 %) (2018)

Varma e Srinivas
(2015)

Han e outros
(2018)

Varma e Srinivas
(2016)

Fonte: Elaborado pelo autor
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3 FUNDAMENTOS TEORICOS

Neste capitulo séo apresentados os fundamentos tedricos necessarios para a
compreensdo do trabalho. Eles foram separados em 8 principais assuntos: Conceituacdo de
cogeracdo, funcionamento do Ciclo Rankine Convencional, cdlculos de desempenho, varidveis
das caldeiras de recuperagdo de calor, analises de massa, energia, entropia e exergia e calculo

dos trocadores de calor.

3.1 Cogeracao

As usinas de cogeracao sdo uma solucédo para a forte demanda energética das indudstrias
e para a reducdo das emissdes de CO2 no meio ambiente (PRADEEP VARMA; SRINIVAS,
2017).

Segundo Liu, Yang e Cui (2020), um sistema de cogera¢ao pode ser composto por um
arranjo de topo ou de fundo. No arranjo de topo se produz eletricidade a montante e se consome
calor a jusante. J& no arranjo de fundo, se consome calor a montante e se produz eletricidade a
jusante. O ciclo de fundo reutiliza energia térmica, sob forma de calor, para geracdo de energia
elétrica. Este tipo de arranjo é adequado e utilizado para recuperar calor residual de baixa
qualidade produzido por processos industriais, como é o caso das fabricas de cimento.

A implantacdo do sistema de cogeracdo em inddstrias de cimento € uma proposta
atrativa devido a grande quantidade de gases que essas empresas produzem.

Neste estudo sobre fabricas cimenteiras, € proposta a implantacdo da cogeracdo de
arranjo de fundo, uma vez que é possivel recuperar o calor residual dos gases de exaustdo do
resfriador de clinquer e do pré-aquecedor ciclonico.

Para recuperar a energia térmica destes gases é necessario um ciclo termodinamico de
poténcia, como o Ciclo Kalina, o Ciclo Rankine Organico ou o Ciclo Rankine Convencional.
Neste trabalho aplicou-se o Ciclo Rankine Convencional.

3.2 Ciclo Rankine Convencional

O esquema térmico do ciclo de poténcia de Rankine convencional na sua forma mais
simples esta representado na Figura 2. Para seu funcionamento sdo necessarios 0s seguintes
equipamentos: caldeira, que pode ser ou ndo de recuperacdo de calor (CRC), turbina,

condensador e bomba. O vapor que € gerado e que sai da caldeira com alta pressdo e
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temperatura, expande-se na turbina produzindo trabalho (Processo 1-2). Esse trabalho pode ser
convertido em eletricidade, acoplando um gerador a turbina. O vapor de saida da turbina, que
apresenta uma pressdo relativamente baixa, € direcionado ao condensador, onde ocorre a
transferéncia de calor do fluido de trabalho para a agua de resfriamento. Assim, o vapor é
condensando a liquido saturado (Processo 2-3). O liquido saturado, que sai do condensador, é
pressurizado e bombeado para a caldeira pela bomba (Processo 3-4). O fluido de trabalho que
entra na caldeira é chamado de agua de alimentacdo da caldeira. O ciclo inicia-se novamente,
assim que a agua de alimentacéo é aquecida e evaporada (Processo 4-1), devido a troca térmica

entre ela e os gases residuais recuperados.

Figura 2 — Ciclo Rankine Convencional ideal
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Fonte: Adaptado de Moran e outros (2014)

A Figura 2 e a Figura 3 apresentam o esquema térmico do Ciclo Rankine Convencional
ideal e seu diagrama T-s, respectivamente. Do estado 1 para 2, ocorre a expansao isentropica
do fluido de trabalho na turbina. De 2 para 3, o fluido de trabalho é resfriado, a pressdo
constante, transformando-se em liquido saturado no estado 3. No processo de 3 para 4, ocorre
a pressurizacao isentropica do fluido de trabalho pela bomba. E por fim, do estado 4 para o 1,
o fluido de trabalho recebe energia térmica suficiente, a pressdo constante, para converter-se

em vapor e o ciclo recomegar.
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Figura 3 — Diagrama T-s Ciclo Rankine Convencional ideal
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Fonte: Adaptado de Moran e outros (2014)

O fluido de trabalho do Ciclo Rankine convencional é a 4gua. Dadas suas propriedades
termodinamicas, o Ciclo Rankine convencional é o mais indicado para altas temperaturas e a
opcao mais eficiente para recuperacao de gases residuais com temperatura entre 340 e 370 °C.
Abaixo desta faixa de temperaturas, o ciclo torna economicamente inviavel. Assim, para
temperaturas mais baixas recomenda-se a aplicacdo dos ciclos Rankine Organico ou Kalina,
uma vez que, estes ciclos utilizam fluidos de trabalho com temperaturas de ebulicdo mais baixas
(AMIRI; VASEGHI, 2015).

Como a agua é um fluido molhado tipico, é necessario superagquecer o0 vapor antes de
iniciar-se o seu processo de expansao. Assim, € possivel minimizar a umidade do vapor na saida
da turbina, reduzindo a erosao nas pas da turbina e garantindo assim a eficiéncia do ciclo (REN;
WANG, 2019).

3.3 Melhoria de desempenho Ciclo Rankine

Existem algumas técnicas que melhoram o desempenho final dos ciclos Rankine
convencionais. Algumas delas sdo: 0 superaguecimento, 0 reaquecimento e a regeneracao
(insercéo de um aquecedor de alimentacdo aberto ou fechado no ciclo).

A Figura 4 apresenta o diagrama T-s de dois ciclos Rankine convencionais, um com
superaguecimento e o outro sem. O ciclo delimitado por 1 —2 — 3 -4 — 1 representa o ciclo sem
superaquecimento. Ja o ciclo 1’ — 2° —3—4 — 1’ ilustra o ciclo com superaquecimento do vapor
na entrada da turbina. A grande diferenca entre os dois tipos é que o fluido de trabalho do ciclo

com superaquecimento, ap6s ser transformado em vapor pelo evaporador da caldeira de
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recuperacdo de calor, é aquecido a uma temperatura mais alta do que o fluido de trabalho do
ciclo sem superaquecimento. Dessa maneira, além de se ter um vapor mais seco na saida da

turbina, o que reduz a erosdao, aumenta-se a eficiéncia térmica do ciclo pelo incremento da

temperatura média de fornecimento de calor ao ciclo.

Figura 4 — Digrama T-s Ciclo Rankine ideal com e sem superaquecimento
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Fonte: Adaptado de Moran e outros (2014)

No caso do ciclo Rankine com reaguecimento, o vapor é expandido em dois estagios,

conforme mostrado na Figura 5.

Figura 5 — Ciclo Rankine ideal com reaquecimento
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Fonte: Adaptado de Moran e outros (2014)

O diagrama T-s deste ciclo é apresentado na Figura 6. Inicialmente, do estado 1 para o
2, 0 vapor é expandido através do primeiro estagio da turbina (turbina de alta pressdo). Neste

processo, 0 vapor atinge uma pressao intermediaria entre as pressoes da caldeira de recuperacao
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de calor (CRC) e do condensador. De 2 para 3, 0 vapor € reaquecido na CRC e enviado para o
segundo estagio da turbina (turbina de baixa pressdo). Onde, o vapor enfim é expandido até a
pressdo do condensador (processo de 3 para 4). A partir do estado 4, o ciclo desenvolve-se de

forma similar ao ciclo Rankine sem reaquecimento, ja explicado anteriormente.

Figura 6 — Diagrama T-s Ciclo Rankine ideal com reaquecimento

Fonte: Adaptado de Moran e outros (2014)

No ciclo regenerativo, parte do vapor é extraido dos estagios da turbina e direcionado
aos aquecedores de alimentacdo, que podem ser do tipo aberto ou fechado. Neste método, 0s
fluxos que entram nos aquecedores apresentam diferentes temperaturas, o que possibilita a troca
térmica entre eles e a formacdo de um Unico fluxo de 4gua de alimentacdo, com temperatura de

saida intermediaria. A Figura 7 apresenta um ciclo regenerativo com i estagios de aquecimento.

Figura 7 — Diagrama T-s Ciclo Regenerativo de vapor superaquecido
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Fonte: Adaptado de Bejan (2016)
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A grande vantagem do ciclo regenerativo é que como parte do vapor quente é extraido
da turbina, a mistura final que é bombeada para a caldeira apresenta uma temperatura média
mais elevada e préxima do ponto de ebuli¢do da agua, o que implica em uma menor quantidade
de energia térmica para vaporizar e superaquecer o fluido de trabalho do ciclo, além de se ter
uma caldeira termicamente mais equilibrada.

Como apenas uma parte do fluxo total se expande através dos estagios da turbina, o ciclo
gera uma poténcia final mais baixa. Porém, como a reducéo da quantidade de energia térmica
compensa este problema, a insercdo do aquecedor regenerativo resulta em um aumento da
eficiéncia térmica do sistema. A Figura 8 mostra que hd uma relacéo entre a reducdo relativa
na entrada de calor no sistema (YY) e o nimero de estagios de aquecimento (n). Quanto mais
estagios sdo utilizados, maior é essa reducao relativa. Além disso, pode-se perceber na Figura
8, que um unico aquecedor de alimentacdo é capaz de gerar, aproximadamente, metade das

economias teoricamente maximas associadas ao uso de um namero infinito de aquecedores.

Figura 8 — Reducéo relativa do calor de entrada do ciclo
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Fonte: Adaptado de Bejan (2016)
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3.4 Influéncia de variaveis na caldeira de recuperacéo de calor

As caldeiras de recuperacdo de calor sdo importantes equipamentos do Ciclo Rankine
Convencional. Elas sdo compostas por economizadores, evaporadores e superaquecedores
responsaveis por transformar a 4gua liquida em vapor saturado ou superaquecido.

Vérios fatores influenciam o desempenho das caldeiras de recuperagdo, dentre eles: a
temperatura do gas de entrada, teor de poeira dos gases residuais, Pinch Points e pontos de
aproximacéo.

De acordo com Ganapathy (2015), quanto maior a temperatura do gas de entrada, maior
é a geracdo de vapor, e menor € a temperatura do gas de saida. Ao projetar uma caldeira, deve-
se analisar a temperatura dos gases quentes de entrada. Quando sua temperatura é superior a
700 °C (alta temperatura), indica-se o uso de uma caldeira de recuperacdo de calor de Unica
pressao, uma vez que ela é capaz de resfriar os gases quentes até aproximadamente 130 °C.

Porém, quando estes gases apresentam uma baixa temperatura, ndo é possivel este
resfriamento. Nestes casos, faz-se necessario o uso de caldeiras de multipla pressao para reduzir
ao maximo a temperatura de saida dos gases. Esta situacdo é encontrada em inddstrias
cimenteiras, onde os gases quentes residuais do resfriador de Clinquer e pré-aquecedor
ciclonico, apresentam temperatura entre 300 °C e 350 °C. Nestas plantas recomenda-se a
implantacdo de caldeiras de multipla pressdo para, assim, obter-se uma maior producdo de
vapor.

Os gases de exaustdo do pré-aquecedor ciclénico contém um alto teor de poeira. Por
iSS0, sd0 necessarios mecanismos de limpeza para evitar o depdsito de poeira e entupimento da
passagem dos gases pelos bancos de tubos da caldeira. Quando este mecanismo de limpeza é
aplicado, reduz-se a incrustacdo temporariamente e, consequentemente, melhora-se o
desempenho da caldeira.

Outra forma de se diminuir a incrustacdo é aumentando a velocidade do gas de entrada,
pois em maiores velocidades, a poeira pode ser arrastada juntamente com o gas. Este método
apesar de ser eficiente, necessita de aten¢do, uma vez que, gases em velocidades muito altas
também podem levar & erosdo dos tubos devido a presenca de particulas de cinzas.

Como os gases residuais das industrias cimenteiras apresentam alta tendéncia a
incrustacdes, € mais adequado caldeiras de tubos lisos para essa aplicacao.

Quando a temperatura do gas de entrada é baixa, como nas indudstrias de cimento, 0s
perfis de temperatura e a geragdo de vapor sdo determinados pelos Pinch Points e pontos de

aproximacéo.
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Figura 9 — Perfil de temperatura
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A Figura 9 ilustra um perfil de temperatura geral na qual:

tgl - Temperatura do gas de entrada no superaquecedor;

tg2 — Temperatura do gas de entrada no evaporador ou de saida do superagquecedor;
tg3 — Temperatura do gas de entrada no economizador ou de saida do evaporador;
tg4 - Temperatura do géas de saida do economizador;

tal - Temperatura da 4gua de alimentacdo que entra no economizador;

ta2 - Temperatura da 4gua de saida do economizador;

ts - Temperatura de saturacao;

tvs - Temperatura de saida do vapor superaquecido.

O Pinch Point é a diferenca entre a temperatura do gas que sai do evaporador e a
temperatura de saturacdo (tg3 —ts). Ja o ponto de aproximacao é a diferenca entre a temperatura
de saturacdo e a temperatura da dgua que sai do economizador (ts — ta2).

Para maximizar a geracdo de vapor nas industrias cimenteiras, deve-se selecionar baixos
Pinch Points. Porém, a escolha dos Pinch Points e pontos de aproximacdo ndo pode ser
arbitraria, pois pode resultar em uma situacdo de temperatura cruzada. Esta situacdo ocorre
quando a temperatura do gas de saida do evaporador € menor que a temperatura de saturacao
(tg3 < ts) e quando a temperatura do gas de saida do economizador € menor que a temperatura

da agua de alimentacdo que entra no economizador (tg4 < tal).

3.5 Balango de massa e energia

Para andlise de um Ciclo Rankine convencional, deve-se aplicar a lei da conservagéo da

massa e a lei da conservacdo da energia. Suas equacdes sdo dadas por, respectivamente, (1) e

(2):



dmy,

at

dEy.

at

o1

= Y1, — X 1ig 1)
: : . 1 . 1
Quve — Wy +2me ) (he +5Vez + g-Ze) - st ) (hs +EVSZ + g-Zs) (2)
Em que
dzlt”“ - Taxa de variacdo de massa em um instante “t” (kg/s);
dE

7”6 - Taxa de variagdo de energia em um instante “t” (KW);

Y. m, - Somatdrio da vazdo massica gue entra no volume de controle (kg/s);
Y. m - Somatorio da vazao massica que sai do volume de controle (kg/s);
Q.. - Taxa de transferéncia de calor para o volume de controle (kW);

W, - Taxa de transferéncia de trabalho pelo volume de controle (KW);

h. - Entalpia especifica de fluxo na entrada do volume de controle (kJ/kg);

h, - Entalpia especifica de fluxo na saida do volume de controle (kJ/kg);

lVez - Energia cinética especifica de fluxo na entrada do volume de controle (kJ/Kkg);

V% - Energia cinética especifica de fluxo na saida do volume de controle (kJ/kg);

N[, N

g z. - Energia potencial especifica de fluxo na entrada do volume de controle (kJ/kg);

g- zs - Energia potencial especifica de fluxo na saida do volume de controle (kJ/kg).

A eficiéncia térmica do ciclo termodinamico de poténcia é fornecida pela seguinte

equacao (3):

n = (55)- 100 = (*=22£) - 100 3)

Em que:

7 - Eficiéncia térmica do ciclo (%);

W, - Poténcia liquida produzida pelo ciclo (kW);
0, - Taxa de energia fornecida ao ciclo (KW);
W, - Poténcia Gtil na saida turbina (KW);

W, - Poténcia Gtil consumida na bomba (kW).
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3.6 Balango de entropia
Além dos balancos de massa e energia, € importante realizar o balanco de entropia, uma

vez que ele é capaz de quantificar as irreversibilidades dos processos termodindmicos. O

balanco de entropia € demonstrado pela equacéo (4):

das. . )
—= Z + Z mese Z msSs + Oger (4)

Em que:

d:C - Taxa de variagdo da entropia no interior do volume de controle (kW/K);

> % - Somatorio da taxa de transferéncia de entropia por transferéncia de calor (KW/K);

- Entropia especifica de fluxo na entrada no volume de controle (kJ/kg.K);
- Entropia especifica de fluxo na saida do volume de controle (kJ/kg.K);

dger - Taxa de geracao de entropia gerada no volume de controle (KW/K).

As eficiéncias isentropicas dos estagios da turbina e da bomba sdo definidas,

respectivamente, pelas equaces (5) e (6):

Em que:

Nt - Eficiéncia isentropica da turbina (%);

np - Eficiéncia isentropica da bomba (%);

W,eq: - Poténcia real (kW);

Wi geq; - POténcia isentropica (KW);

h. - Entalpia especifica do fluxo de entrada (kJ/kg);
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h, - Entalpia especifica do fluxo de saida (kJ/kg);

hg, - Entalpia especifica isentrdpica de saida do fluxo (kJ/kg).

3.7 Balanco de exergia

A exergia é a propriedade que expressa a maxima capacidade de producao de trabalho
tedrico de um sistema global (sistema e ambiente) ao atingir o estado morto, ou seja, quando o
sistema entra em equilibrio com o ambiente de referéncia (MORAN e outros, 2014).

O balanco de exergia € indicado pela equagéo (7):

dEx To\ / i av i ] ;
dt”sz( _T_i)Q_(ch—Po dzc)-i_ Zmeexe_zmsexs _Ed (7)
Em que:
AdExyc

P Taxa da variagdo de exergia em um instante “t” (KW);

D ( — ?) Q - Somatorio da taxa de transferéncia de exergia associada ao calor (KW);

W, - Taxa de transferéncia de exergia associada ao trabalho (KW);

dV . ~ . . [17%2)
P, d—:C - Taxa de variag@o do volume do sistema em um instante “t” (KW);

ex, - Exergia especifica de entrada fluxo de massa (kJ/kg);
ex, - Exergia especifica de saida do fluxo de massa (kJ/kg);

E, - Taxa de destruicdo de exergia (KW).

Para calcular a exergia especifica do fluxo, desprezando as parcelas cinética, potencial,

e quimica, deve-se usar a equacéo (8):

ex = (h—hy) — To(s — so) (8)

Na qual:

ex - Exergia especifica do fluxo (kJ/kg);

h - Entalpia especifica (kJ/kg);

h, - Entalpia especifica no estado morto, PO e TO (kJ/kg);

T, - Temperatura no estado morto (K);
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s - Entropia especifica (kJ/kg.K);
So - Entropia especifica no estado morto, PO e TO (kJ/kg.K).

A taxa de destruicdo de exergia, ou a irreversibilidade interna do processo, pode ser

calculada pela equacéo (9):

Ed = Tod_ger (9)

Os ciclos Rankine convencionais recebem exergia sob a forma de calor. Parte dessa
exergia € destruida no interior de seus equipamentos, devido as perdas por geracdo de
irreversibilidades. Como também uma parcela do trabalho gerado pela turbina é consumida pela
bomba, o trabalho liquido do ciclo e sua quantidade de exergia finais sdo inferiores ao valor de
exergia fornecido inicialmente ao ciclo.

Para a analise do fluxo de exergia em cada componente, deve-se considerar a exergia de
entrada ou taxa de insumo (F), a exergia de saida ou taxa de produto (P) e as perdas ou taxa de
irreversibilidades (/).

No caso dos compressores e bombas, utiliza-se as equagdes (10) e (11) para determinar

0 insumo e o produto, respectivamente:

F= Vi/vc (10)
P = m(exs — ex,) (11)

Para a turbina, F e P sdo dados, respectivamente, pelas equagdes (12) e (13):

F = m(ex, — ex;) (12)
P =W, (13)

Por fim, para o ciclo de poténcia, calcula-se o insumo e o produto pelas seguintes
equacoes (14) e (15):
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To

F= (1 - F) Qentra (14)

P = Wciclo (15)

A irreversibilidade, em um volume de controle, é calculada pela diferenca entre o
insumo e o produto exergético conforme equacdo (16), a qual é equivalente a equacéo (9) pelo

teorema de Guoy-Stodola:

[=F-P (16)

Em que:

I - Irreversibilidades (kW);

F - Insumo exergético (KW);

P - Produto exergético (kW).

A eficiéncia exergética de um sistema ou equipamento, a partir das defini¢des de insumo

e produto, é obtida pela equacédo (17):

P

nex = (—) -100 (17)

F
Em que:
nex- Eficiéncia exergética (%).

A eficiéncia exergética pode variar entre 0 e 1. O processo é considerado reversivel

quando seu valor equivale a 1.
3.8 Calculo dos trocadores de calor
Um ciclo Rankine convencional € composto por diversos trocadores de calor como o

condensador, o economizador, 0 evaporador e o superaquecedor. Os ultimos trés pertencem a

caldeira de recuperacdo de calor.
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Vérios métodos podem ser aplicados para a modelagem e calculo de desempenho de
todos estes trocadores de calor, dentre eles: o método da Média Logaritmica das Diferencas de
Temperatura (MLDT) e método da efetividade-NUT.

De acordo com Incropera e outros (2008), o0 método MLDT é utilizado na anélise dos
trocadores de calor quando todas as temperaturas de entrada e de saida dos fluidos s&o
especificadas. J& 0 método da efetividade-NUT deve ser adotado quando estas informacdes ndo
séo conhecidas.

No método MLDT, a area superficial de transferéncia de calor dos trocadores é

determinada pela equacéo (18):

Q = UAAT,, (18)

Em que,

Q - Taxa total de transferéncia de calor (kW);

U - Coeficiente global de transferéncia de calor (kW/mz2.K);

A - Area superficial de transferéncia de calor do trocador (m?);

ATy, - Média das diferencas de temperaturas entre os fluidos na entrada e saida do

trocador de calor (K).

O calculo do AT, depende do tipo de trocador de calor. Para o trocador de Unico passe

com escoamento paralelo, o termo é encontrado pela equacéo (19):

(T S_T s)_(T e_T e)
ATlmp = = ]Equ—Tc]Ics) ! (19)

l
n(qu‘Tfe)

Em que:
ATy, - Média das diferencas de temperaturas para trocador de Unico passe com
escoamento paralelo (K);

T,s - Temperatura de saida do fluido quente no trocador de calor (K);
Tfs- Temperatura de saida do fluido frio no trocador de calor (K);

T4e - Temperatura de entrada do fluido quente no trocador de calor (K);
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Tfe- Temperatura de entrada do fluido frio no trocador de calor (K).

Para o trocador de calor de Unico passe com escoamento contracorrente, determina-se

ATy, pela equacéo (20):

_ (Tqs—Tre)=(Tqe=Trs)
ATlm c — (qu—Tfe) (20)
In——>%
(Tge=Trs)
Na qual:

ATy, . - Média das diferencas de temperaturas para trocador de Unico passe com

escoamento contracorrente (K).

Por fim, para trocadores de calor de multiplos passes aplica-se um fator de corre¢do ao
ATy ¢ (21):

ATy, mp — F(ATlm c) (21)

Em que,
ATy, mp - Média das diferencas de temperaturas para trocador de multiplos (K);

F - Fator de correcdo (adimensional).

Determina-se o fator de correcdo F em funcdo das variaveis a e 8, segundo as equacdes
(22) e (23):

_ (Tgs—Tre)

*“= (Tge=Tre) (22)
_ (Tqe=Tgs)

p= (Ts—Tre) (23)

No método da efetividade-NUT, a area superficial de transferéncia de calor dos

trocadores deve ser calculada pela expresséo (24):



58

NUT = UxA (24)
min
Em que,
U - Coeficiente global de transferéncia de calor (kW/mz2.K);
A - Area superficial de transferéncia de calor do trocador (m?);
Cmin - Capacidade calorifica minima (kW/K);
A capacidade calorifica minima é determinada por (25):
Cnin = (m X Cp)min (25)

Em que,
m - Vazao massica minima do fluido (kg/s);

Cp - Calor especifico minimo do fluido (kJ/kg.K).

A capacidade calorifica méxima deve ser calculada da mesma maneira que a capacidade
calorifica minima.

A formula (26) é a razdo entre as capacidades calorificas minima e maxima:

_ (MXCP)min _ Cnin
N (MXCP) max N Cmax (26)

Para determinar a variavel NUT, primeiramente é necessario encontrar o fator de

efetividade (). Neste caso, deve-se usar a equacao (27):

Q = & X Cpyyn X AT, (27)

Em que,
( - Taxa total de transferéncia de calor (kW);

AT, - Variacdo de temperatura dos fluidos de entrada (K);
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Para cada tipo de trocador de calor, existe uma determinada equacao para o célculo do

fator de efetividade. A Tabela 2 mostra estas equacoes:

Tabela 2 — Fator de efetividade
Fator de efetividade

Tipo de trocador de calor

1— e—NUT><(1+C)
Escoamento paralelo €=
1+C
1— e—NUTX(l—C)
Escoamento contracorrente €=
1— Ce—NUTx(l—C)
Casco e tubos (1 passe no casco; 2, 4 e~ NUTX/(+cD]
e=2x[1+C+y(1+C?) X
4, ... passes nos tubos) ( ) 1 — e—NUTx/(1+C?)
Casco e tubos (n passes no casco; (1 — & X C)” A (1 —& X C>” c -
E = —_— —_ _— —
2n, 4n, ... passes nos tubos) 1-—¢ 1—¢&
Escoamento cruzado, dois fluidos i1 e%xNUTO'ZZe(_CXNUTO'78)_1
ndo misturados —
-Escoamento c-ruzado, C- max . 1 ‘(1- e—Cx(l—e‘NUT))
misturado e C min. ndo misturado
Escoamento cruzado, C min. fo e—%x(1—e—CXNUT)

misturado e C max. ndo misturado
Fonte: Adaptado de Ganapathy (2015)

Para o célculo da taxa de transferéncia de calor Q, pode-se utilizar as equacdes (28) e

(29):
Q = m x Ah (28)
Em que,
m - Vazdo massica do fluido (kg/s);
Ah - Variagdo de entalpia especifica do fluido (kJ/kg).
(29)

Q = mXxCp X AT
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Na qual,
Cp - Calor especifico do fluido (kJ/kg.K);
AT - Variagéo de temperatura do fluido (K).

De acordo com Standards (2012), o coeficiente global de transferéncia de calor (U) de

um condensador pode ser determinado pela expresséo (30):

U= Uy XFyXFyXF (30)

Em que,

U, - Coeficiente de transferéncia de calor néo corrigido (W/m2.K);

F, - Fator de correcdo da temperatura da agua de entrada (adimensional);
F,, - Fator de correcdo de bitola e material do tubo (adimensional);

F, - Fator de limpeza (adimensional).

Os fatores de correcdo, utilizados no célculo do coeficiente global de transferéncia de calor,

podem ser encontrados em tabelas e graficos do livro Standards (2012).
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4 METODOLOGIA

Neste capitulo sdo apresentadas as etapas necessarias para o desenvolvimento desta
pesquisa. Dentre estas etapas estdo: a definicdo das caracteristicas e composicdo dos gases
provenientes do pré-aquecedor e resfriador de clinquer, a modelagem termodindmica e
econdmica do ciclo Rankine convencional, a andlise exergética do ciclo e a validacdo dos

modelos.

4.1 Definicao das caracteristicas e composi¢cdo do calor residual

No processo de producédo do clinquer sdo utilizados dois trocadores de calor principais:
0 pré-aquecedor ciclonico e o resfriador de clinquer. Os pré-aquecedores ciclonicos,
normalmente composto por quatro estagios, sdo responsaveis por pré-aquecer a matéria prima
que entra no forno de clinquer. Essa matéria prima, que € adicionada pela entrada superior do
forno, troca calor com os gases quentes de combustdo que saem do forno. Este processo
acontece internamente no pré-aquecedor ciclonico, de forma que gases de exaustdo sdo
liberados para a atmosfera.

No resfriador de clinquer, o material aquecido transfere calor para o ar de resfriamento,
diminuindo sua temperatura final. Neste caso, como no pré-aquecedor ciclénico, também ha a
emissdo de ar quente para o0 ambiente.

O gés de exaustdo do pré-aquecedor ciclénico e o ar de saida do resfriador de clinquer
apresentam temperaturas elevadas. Por este motivo, estes equipamentos sdo considerados as
grandes fontes de calor residual das indUstrias cimenteiras e, seus gases utilizados para a
cogeracdo de eletricidade.

A tabela 3 contém os dados de temperatura e vazdo, encontrados na literatura, para 0s
gases de exaustdo do pré-aquecedor e ar quente do resfriador de clinquer. Além disso, nela
também é indicada a producdo de clinquer, em toneladas por dia, para cada uma das fontes
bibliograficas utilizadas. A grande maioria das fontes apresentam valores de temperatura
maiores para 0 gas de exaustdo do pré-aquecedor do que para 0 ar quente proveniente do
resfriador.

Com o aumento da producdo de clinquer, maiores vazoes de gas e ar quente séo liberadas
no ambiente. Esta relacdo também é observada na tabela 3. Porém, apenas os dados de Sanaye

e outros (2020), para a linha de producéo de 4.000 toneladas diarias, ndo seguem este padréo.



62

Para a modelagem termodinamica deste trabalho, utilizou-se os dados operacionais de
entrada da planta de cimento Apodi (2015). Esta planta esta localizada na cidade de Quixeré no

estado do Ceara e, apresenta capacidade produtiva de 3.500 toneladas de clinquer por dia.

Tabela 3 — Caracteristicas do gas e ar de exaustao das principais fontes de calor residual
de uma industria cimenteira

Gés de exaustdo do Ar quente do resfriador
pré-agquecedor de clinquer
L Producdo, | Temperatura, Vazao, Temperatura, | Vazao,
Fonte bibliogréafica )
t/dia °C kg/s °C kgls
Karellas e outros (2013) 6.700 380 96,71 360 42,91
Amiri e Mohammadi (2018) 3.300 380 72,46 315 66,45
Wang, Dai e Gao (2009) 5.000 340 126,56 320 86,20
Mohammadi, Ashjarib e
o 3.400 340 86,77 270 70,94
Sadreddinia (2018)
Han e outros (2018) 2.500 - - 235 43,28
4.000 317/307 62,00/42,00 290 56,33
Sanaye e outros (2020)
3.000 290 73,33 290 55,72
Ghalandari, Majd e
) 3.300 320 - 350 -
Golestanian (2019)
Apodi (2015) 3.500 310 88,0 440 48,10

Fonte: Elaborado pelo autor

A tabela 4 possui a composi¢cdo quimica do gas de exaustdo do pré-aquecedor, para

algumas fontes bibliograficas. As informac6es sobre o ar proveniente do resfriador de clinquer

ndo sdo abordadas na literatura analisada por ser ar atmosférico padrédo e, por isso, ndo estéo

presentes nesta tabela.

As composicOes dos gases apresentadas pelos autores sdo semelhantes. Apenas a

concentracdo de H»O definida por Ghalandari, Majd e Golestanian (2019), destaca-se entre as

demais.

A composicdo dos gases emitidos pelo pré-aquecedor suspenso e o resfriador de

clinquer, no caso da planta Apodi, é detalhada na tabela 5.
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Tabela 4 — Composicao do gas de exaustdo do pré-aquecedor ciclénico

Fonte bibliogréafica

Khurana, Banerjee

Engin e Ari

Ghalandari, Majd e

Nami e Anvari-

e Gaitonde (2002) (2005) Golestanian (2019) | moghaddam (2020)
Composi¢do quimica % % Peso % Volume %
N2 57,0 70,8 58,1 68,9
CO2 38,0 27,4 23,0 22,5
H20 - - 15,0 5,8
O 5,0 1,8 39 11
Ar - - - 1,0
SO2 = = - 0,7

Tabela 5 — Composi¢ao dos gases emitidos pela planta Apodi

Fonte: Elaborado pelo autor

Gas de exaustdo do pré-aquecedor

Ar gquente do resfriador de clinquer

Gases residuais principais

Composicéo, %

Fonte: Elaborado pelo autor

4.2 Definicéo do ciclo Rankine

CO> N> 02 H.O
26,30 | 64,58 | 4,94 | 4,18
0,00 79,00 | 21,00 | 0,00

Na revisao bibliogréfica deste estudo, varias configurac@es para o ciclo Rankine foram

identificadas. O ciclo Rankine convencional tedrico de Jesus, Pereira, Gandra (2017) é

composto por dois tanques de vapor Flash, duas caldeiras, uma turbina, um condensador,

valvulas e bombas. Uma das caldeiras é responsavel pela recuperacao dos gases de exaustdo do

Pré-aquecedor Suspenso (Caldeira SP — Suspension Preheater) e a outra pela recuperagdo do

ar quente de saida do resfriador de clinquer (Caldeira AQC — Air Quenching Cooler). A

aplicacdo de tanques de vapor Flash é importante, neste modelo, para fornecer vapor extra para

a turbina. A figura 10 apresenta o esquema de um ciclo Rankine convencional e, a explicagéo

sobre sua operagao segue na sequéncia.
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Figura 10 — Diagrama esquematico do Ciclo Rankine tedrico
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Fonte: Adaptado de Jesus, Pereira, Gandra (2017)

O ciclo Rankine inicia-se quando a agua fria é bombeada da bomba 3 para o
economizador da caldeira AQC. Dentro deste economizador, a primeira troca térmica acontece
entre a agua fria de alimentacdo e o ar quente oriundo do resfriador de clinquer. Apos esta etapa,
parte da agua de saida do economizador é direcionada para o evaporador da caldeira AQC, parte
para o evaporador da caldeira SP e parte para o tanque de vapor Flash 1.

O evaporador da caldeira AQC transforma a 4gua liquida de entrada em vapor saturado.
Este vapor entra no superaquecedor 1, onde recebe calor e é convertido em vapor
superaquecido, com entalpia suficiente para acionar a turbina.

O evaporador da caldeira SP funciona da mesma forma que o evaporador da caldeira
AQC. Ele também promove a mudanca de fase da dgua liquida para vapor saturado. O vapor
produzido é superaquecido no superaguecedor 2, depois disso é misturado com o vapor
superaquecido da caldeira AQC e finalmente, ambos séo direcionados para a turbina.

A &gua conduzida para o tanque de vapor Flash 1 flui por meio da valvula 1, responsavel
por reduzir sua pressdo e gerar uma mistura de vapor e liquido saturado. O tanque 1 envia o
vapor da mistura para a turbina e o liquido saturado para outro tanque (tanque de vapor Flash
2). Antes de chegar ao tanque 2, o fluido de trabalho passa pela valvula 2, produzindo
novamente a mistura de vapor e liquido saturado. Em seguida, o tanque 2 direciona o vapor

para a turbina e o liquido saturado para a bomba 3.
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Na turbina, o vapor superaquecido é expandido, produzindo trabalho capaz de acionar
um gerador. Ap6s a expansdo do vapor superaquecido, uma mistura de vapor e liquido é
conduzida para o condensador. O condensador transforma o vapor em liquido saturado e o envia
para a bomba 2. Para condensar o vapor € utilizada uma agua de baixa temperatura, proveniente
de uma torre de resfriamento.

O ciclo reinicia, quando os fluidos de trabalho da bomba 2 e do tanque de vapor Flash
2 sdo misturados e bombeados da bomba 3 para a caldeira AQC.

O ciclo Rankine real aplicado na planta Apodi, em Quixeré, é similar ao ciclo descrito
anteriormente. No entanto, ele contém um desaerador, um dessuperaquecedor e ndo apresenta
os taques Flash. A Figura 11 mostra o esquema real do Ciclo Rankine da usina Apodi, que sera

modelado no presente trabalho.

Figura 11 — Diagrama esquematico do Ciclo Rankine real
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Fonte: Adaptado de Jesus, Pereira, Gandra (2017)
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4.3 Modelagem termodinémica

Os ciclos Rankine convencionais propostos nesta dissertacdo foram modelados

termodinamicamente no software GateCycle. Este software foi desenvolvido pela General

Electric (GE) e ele é utilizado para modelagem e avaliagdo de usinas térmicas.

Para cada um dos equipamentos dos ciclos estudados, balangos de massa, energia,

entropia e exergia foram realizados. Assim, as eficiéncias energéticas e exergéticas, 0s insumaos,

0s produtos e as irreversibilidades de cada equipamento foram obtidas.

As tabelas 6 a 10 apresentam as equacdes necessarias para o calculo de cada um dos

componentes dos ciclos. Para a elaboracdo das equacdes, considerou-se como premissa que

todos 0s equipamentos operam em regime permanente e que ndo ha transferéncia de calor entre

0 sistema e suas vizinhangas.

Tabela 6 — Modelagem da turbina

llustracdo Equacdes
ml = Thz ar Th3
Balanco de massa m, =my Xy
mz =my X (1—-y)
Balango de energia Wiurp = My X hy — (1 X hy + 1013 X h3)
Balanco de entropia Gger = (M X 55 + 13 X 53) — 1My X 54
hi = h,
1 nr =T
Jr | o P Ry = Ry
W turb Eficiéncia isentropica
. _ hy—hs
Turb2 — 3 1
“ hz - h3s
2 s Insumo F =1my X ex; — (M, X ex, + 113 X exs3)
Produto P = W
o - p
Eficiéncia exergética Ngx = =
F
Irreversibilidades [=F-pP
o . 1
Consumo exergético unitario k=—
NEx

Fonte: Elaborado pelo autor
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Tabela 7 — Modelagem da bomba

llustracdo Equacdes
Balanco de massa my = m, = my,
Balanco de energia Wy = 1y, X (hy — hy)
Balanco de entropia Oger = Myz X (S3 — $1)
. e aa e . , . _hZS_h'l
Wb Eficiéncia isentropica Ng = ———
h, — h,
Insumo F =Wy
2 1 :
o - P
Eficiéncia exergética Nex = =
F
Irreversibilidades I=F-P
1
Consumo exergético unitario k=—
NEx

Fonte: Elaborado pelo autor

A tabela 8 contém um trocador de calor genérico, que representa 0s superaguecedores,

evaporadores, economizadores e condensador do ciclo.

Tabela 8 — Modelagem dos trocadores de calor

llustracéo Equacdes
my =m, = My,
Balanco de massa m, = My, = My,
(my —my) + (Mg —myp) =0

Balanco de energia Qsai = Myy X (hy — hy) = 1igy X (hy — hy)
Ell Balanco de entropia Oger = Mgy X (S3 = 51) + Mgy X (55 —54) =0
' Insumo F =my, X (ex; — ex,)
b Produto P = my, X (ex, — ex,)

Eficiéncia exergética
Irreversibilidades

Consumo exergético unitario

Fonte: Elaborado pelo autor
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Tabela 9 — Modelagem do separador

llustracdo Equacbes
Balanco de massa my = my, + ms
Balango de energia my X hy =my X hy, + m3 X hs
o) Balanco de entropia Oger = (M X 55 + 13 X 53) — 1M1y X 54
1 Insumo F=m, Xex,
Produto P =11, X ex, + 1z X exz
o . P
Eficiéncia exergética Ngx = =
3 F
Irreversibilidades [=F-P
. s 1
Consumo exergeético unitario k=—
NEex
Fonte: Elaborado pelo autor
Tabela 10 — Modelagem do misturador
llustracdo Equacoes
Balanco de massa my +m, = ms
Balango de energia my X hy + m, X h, =ty X hg
Balango de entropia Oger = Mg X S35 — (1 X 51 + 1M, X ;)
5 Insumo F =1y X ex; + 11, X ex;
1 3 Produto P =1y X ex;
L - P
Eficiéncia exergeética Ngx = B
Irreversibilidades [=F-P
- . 1
Consumo exergético unitario k=—
NEx

Fonte: Elaborado pelo autor

O ciclo Rankine convencional é composto por duas caldeiras, SP e AQC. Cada uma
delas é responsével por recuperar um dos gases emitidos durante o processo de producéo do
cimento. A caldeira SP utiliza os gases de exaustdo do pré-aquecedor e € composta por um
evaporador e um superaquecedor. Ja a caldeira AQC recupera 0 ar quente proveniente do

resfriador de clinquer e apresenta um economizador, um evaporador e um superaquecedor. As
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configuracdes iniciais de todos estes trocadores de calor, de ambas as caldeiras, estdo contidas

na tabela 11.

Conforme a tabela 11, o parametro comum entre todos os trocadores de calor estudados

é o coeficiente global de transferéncia de calor. Além desse parametro, ainda se considera para

0s evaporadores seu Pinch Point e a fracdo de perda de energia. Nos superaquecedores, €

importante também o ndmero de passes do trocador e a m&xima temperatura do vapor. E por

fim, no economizador, pardmetros como nimero de passes do trocador de calor e a fracdo de

perda de energia também sdo utilizados.

Os coeficientes globais de transferéncia de calor utilizados para cada tipo de trocador

de calor foram definidos de acordo com Ulrich e Vasudevan(2004).

Tabela 11 — Configuracao inicial dos trocadores de calor das caldeiras

Trocador de calor Parametros Valores
Pinch Point, °C 10,00
Evaporador 1 - AQC Coeficiente global de transferéncia de calor, KW/m2K 0,0397
Perda de energia, % 1
Pinch point, °C 10,00
Evaporador 2 — SP Coeficiente global de transferéncia de calor, kW/m2K 0,0397
Perda de energia, % 1,0
Temperatura de saida do vapor, °C 436,89
Coeficiente global de transferéncia de calor, kW/m2K 0,0227
Superaquecedor 1 — AQC )
Numero de passes do trocador de calor 10
Maéxima temperatura do vapor, °C 593,48
Temperatura de saida do vapor, °C 297,63
Coeficiente global de transferéncia de calor, kW/m2K 0,0227
Superaquecedor 2 — SP )
Numero de passes do trocador de calor 10
Méxima temperatura do vapor, °C 593,48
Eficiéncia desejada, % 80,00
Coeficiente global de transferéncia de calor, kW/m2K 0,0227
Superaquecedor 3 - AQC )
Numero de passes do trocador de calor 10
Maéxima temperatura do vapor, °C 593,48
Efetividade, % 12,12
) Coeficiente global de transferéncia de calor, kKW/m2K 0,0397
Economizador 1 - AQC .
Numero de passes do trocador de calor 10
Perda de energia, % 1,0
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Economizador 2 - AQC

Economizador 3 — SP

Temperatura de saida da agua, °C
Coeficiente global de transferéncia de calor, KW/m2K
Numero de passes do trocador de calor
Perda de energia, %

Ponto de aproximacao, °C
Coeficiente global de transferéncia de calor, KW/m2K
Numero de passes do trocador de calor

Perda de energia, %

178,5
0,0397
10
1,0
0,75
0,0397
10
1,0

Fonte: Elaborado pelo autor

A tabela 12 apresenta a configuracdo dos demais componentes do ciclo Rankine

convencional, dentre eles as bombas, a turbina, o gerador, a torre de resfriamento e o

condensador. Para as bombas deve-se considerar suas eficiéncias isentropicas, vazdes, alturas

e rotagbes nominais. Os principais parametros da turbina sdo suas pressdes e eficiéncia

isentrépica. E para o condensador, o coeficiente global de transferéncia de calor e as pressdes

minima e maxima foram consideradas.

Tabela 12 — Configuracao inicial dos equipamentos do ciclo Rankine

Equipamento Parametros Valores
Eficiéncia isentropica, % 85,0
Bombas L 2¢ 3 Vazdo nominal, kg/s 115,29
Altura nominal, m 1066,81
Rotacdo nominal, rpm 3600
Rotacéo, rpm 3600
Eficiéncia isentropica 80,0
Turbina Queda de pressdo na admissédo 0,02
Pressdo de saida, kPa 13,79
Maéaxima temperatura de entrada, °C 565,56
Rotagao, rpm 3600
Taxa de geragéo, kVa 50.000
Gerador Pressdo do liquido de arrefecimento, kPa 515,04
Eficiéncia global, % 98,5
Fator de poténcia, % 85,0

Torre de resfriamento

NuUmero de ventiladores

3
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Pressdo da agua de Makeup, kPa 103,42
Temperatura de Makeup, °C 15,56
Presséo de saida, kPa 13,79
Temperatura da &gua resfriada, °C 11,11
S Coeficiente global de transferéncia de calor, kJ/sm2K 0,7093
Numero de passes 2
Pressdo minima permitida, kPa 1,72
Pressdo maxima permitida, kPa 172,37

Fonte: Elaborado pelo autor
4.4 Modelagem econbémica

Para a modelagem econémica do ciclo Rankine convencional, determinou-se o0 custo
especifico da energia elétrica gerada pela planta de cogeracdo. Conforme Ulrich e Vasudevan
(2004), este custo especifico depende dos custos de investimento, operacdo e manutencdo. O

custo especifico de geracdo foi calculado neste estudo por meio da equacéo 31.

= (C—“) x (%) + Coam (31)

Em que,

C, - Custo especifico para geracdo de energia elétrica (R$/kWh);

Cinv - Custo total de investimento (R$);

W.;c10- POténcia liquida gerada pelo ciclo Rankine convecional (KW);
FA - Fator de amortizagdo (ano™);

HO - Numero de horas de operacdo por ano (h/ano);

Cosm - Custo especifico de operacdo e manutencao do ciclo (R$/kWh).

O fator de amortizag&o é dado pela equagéo 32:

_ix@@+)"
FA = (1+)n-1

(32)

No qual,
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I - Taxa de juros (%);
n - Vida util da planta de cogeracgdo (anos).

O custo total de investimento é calculado pela equacédo 33:

Cinv == CEZOZO X 1,534 (33)

Em que,
CE,0,0 - Custo estimado no ano de 2020;

O custo estimado no ano de 2020 é dado por:

Ic
CEyp20 = CEj99g X (Iclﬂ) XTC (34)

2020

No qual,

CE199g - Custo no ano de 1998, segundo LOH (2002);

IC14995 - Indice de custo para o ano de 1998, 142 conforme BOE (2021);

1C,01¢ - Indice de custo para 0 ano de 2020, 100 conforme BOE (2021):

TC - Taxa de converséo dolar para real, 5,30 R$/US$ de acordo com BCB (2022).

A tabela 13 apresenta os principais dados necessarios para a modelagem econdmica do
ciclo novo. O custo especifico de operacdo e manutencao utilizado na modelagem foi estipulado
de acordo Elson, Tidball e Hampson (2015). J& a constante de custos para transporte e instalacdo

foi definida conforme Barbosa Junior (2017).

Tabela 13 — Dados utilizados na modelagem econémica

Dados Valores
Custo especifico de operagdo e manutencdo, R$/kWh 0,072
Vida util, anos 20
Numero de horas de operagédo, h/ano 8.030
Taxa de juros conforme o Banco Nacional do Desenvolvimento , % a.a 7,0
Constante de custos para transporte, instalacdo e equipamentos auxiliares 1,534

Fonte: Elaborado pelo autor
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Para determinar o tempo de retorno de investimento (payback) de uma planta de
cogeracado, deve-se calcular o indicador de fluxo de caixa.

A implantacdo de um sistema de cogeracdo, em uma industria cimenteira, é capaz de
diminuir a dependéncia da empresa de concessiondrias, uma vez que, hd uma reducdo na
aquisicdo de energia elétrica. O fluxo de caixa € o indicador responsavel por medir esta
economia financeira da empresa ap6s a implantagdo do sistema. Ele é calculado pela
multiplicacdo da poténcia liquida gerada pelo ciclo Rankine convencional, pelo nimero de
horas de operacdo e pela tarifa média de fornecimento de energia elétrica.

A equacéo 35 mostra como determinar o fluxo de caixa:

FC, = W,z X HO X TEE (35)

Em que,

FC, - Fluxos de caixa liquido no periodo “n” (R$);

W.iq10- Poténcia liquida gerada pelo ciclo Rankine convencional (kW);
HO - Numero de horas de operacédo por ano (h/ano);
TEE - Tarifa média de fornecimento de energia elétrica pela concessionaria (R$/kWh).

Para o calculo do tempo de retorno, usa-se a expressao 36:

Ciny
TR = 2 (36)
No qual,
TR - Tempo de retorno ou payback (anos):
Cinv - Custo total de investimento (R$);

FC, - Fluxos de caixa liquido no periodo “n” (R$).
4.5 Defini¢édo do novo ciclo real
Apo6s a modelagem e simulacdo do ciclo real com a configuracao inicial, verificou-se a

influéncia dos principais pardmetros de cada equipamento no desempenho final do ciclo. Os

parametros analisados foram: a presséo de saida do condensador, a eficiéncia do economizador
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1, a temperatura de saida da &gua do economizador 2, os pontos de aproximagao dos
economizadores 3 e 4, o Pinch point dos evaporadores 1 e 2, a temperatura de saida do vapor
dos superaquecedores 1 e 2, e a eficiéncia do superaquecedor 3.

Para a definicdo do novo ciclo, diversas simulacdes foram realizadas, modificando o
pardmetro principal de um anico equipamento do ciclo. Em cada simulagdo, obteve-se a
poténcia e o custo especifico de geracdo do ciclo. Com essas simulagées, definiu-se os melhores
resultados para cada equipamento e, a partir da combinacdo destes novos parametros, modelou-

se 0 novo ciclo real.

4.6 Analise exergética

Para a analise exergética do ciclo real 6timo, calculou-se as exergias especificas de cada
fluxo (&gua e vapor). Essas exergias foram encontradas utilizando os valores de temperatura,
entalpia, entropia e qualidade obtidos na simulagdo do ciclo real 6timo no software GateCycle.
No caso dos fluxos de calor residual recuperado, as exergias especificas foram determinadas
conforme Lozano e Valero (1986), uma vez que, essas exergias dependem da composicdo
quimica da mistura.

A partir das exergias especificas de cada fluxo, foi possivel determinar os insumos,
produtos e irreversibilidades de cada componente do ciclo. Com a estrutura fisica, 0s insumos
e produtos definidos, desenvolveu-se a estrutura produtiva do sistema. A teoria utilizada neste
trabalho foi a Teoria Estrutural do Custo Exergético (TECE) — Modelo E.

As equacdes utilizadas para definir os insumos (F) e produtos (P) de cada componente
do ciclo séo exibidas na Tabela 14. Cada tipo de equipamento foi modelo de uma maneira
especifica, conforme a secdo 4.3 deste estudo.

No caso dos superaquecedores, evaporadores, economizadores e condensador do ciclo,
utilizou-se as equacdes de insumo e produto de um trocar de calor genérico. Para o
desuperaquecedor (DSH), considerou-se o modelo de um misturador.

A Teoria Estrutural do Custo Exergético (TECE) — Modelo E, soluciona a questdo da
dissipagéo, unindo os componentes dissipativos, como o condensador, a outros equipamentos
do sistema. Por isso, neste estudo, a turbina, o condensador e a torre de resfriamento foram
unidos em uma Unica unidade produtiva.

A estrutura produtiva do sistema, elaborada a partir da Teoria Estrutural do Custo

Exergético (TECE) — Modelo E, apresenta 55 fluxos no total, conforme a Figura 12.
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Essa estrutura produtiva indica quais séo os produtos e insumos de cada equipamento
do ciclo e, as bifurcac@es e juncBes necessarias para a composi¢do correta do sistema.

Os produtos e insumos exergéticos da tabela 24 foram definidos considerando que
fluxos de qualidades termodinamicas diferentes ndo podem constituir um mesmo produto ou
insumo. Portanto, o produto ou insumo de uma dada unidade produtiva ndo pode apresentar,
em conjunto, fluxos de trabalho, vapor de agua e agua liquida. Os produtos e insumos
exergéticos da maioria dos equipamentos do ciclo elaborado sdo compostos por fluxos de vapor
de 4gua e dgua liquida. Apenas quatro fluxos de trabalho, provenientes do gerador e das bombas
2 e 3, foram estabelecidos na estrutura produtiva desenvolvida. Os insumos do gerador, bomba
2 e bomba 3 (46, 48 e 49, respectivamente) e o produto do gerador (47) s&o os fluxos da estrutura

produtiva que dependem de fluxos de trabalho.

Tabela 14 — Defini¢do F-P para cada um dos componentes do sistema

Unidade produtiva Insumo (F) Produto (P)
SA1 (AQC) Exs — Exg Ex, — Exs3
DSH (AQC) Exs, + Exss Exs;
SA3 (AQC) Exs — Ex; Exz, — Exs;

EVAP1 (AQC) Ex; — Ex, Exs, — Ex,
ECON1 (AQC) Ex, — Exg Ex, — Exq4
ECON2 (AQC) Exg — Exq Ex;s — Exz,
SA2 (SP) Ex;g — Exy3 Ex;9 — Exyg
EVAP2 (SP) Ex;3 — Exq, Ex,;c — Exq,
ECONS3 (SP) Exi, — Exyy Exy, — Ex,
Gerador Exzg Exs,

Turbina+Condensador+Torre

Bomba 2 Exsg Ex,s — Exy;

ECON4 Exg — Ex,g Ex,; — Exye
Desaerador M3 * €X30 — Mgg * €Xqg Myy * €Xpg — Moy * €Xy7

Bomba 3 Exsq Exio — Exyo
Separadorl Ex;s Ex; + Exy4
Separador2 Exyo Exs, + Exss
Misturador Ex, + Ex;q Ex,s

Ex23 - Ele - Exgo

Exsg + Exsg + Exzo
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Unidade produtiva Insumo (F) Produto (P)

Ciclo EX5 ar Exls — Eng — Ex17 EX37

Fonte: Elaborado pelo autor
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Figura 12 — Estrutura produtiva
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As equacles desenvolvidas para o calculo dos custos exergéticos unitarios (kg,) sdo

apresentadas nas tabelas 15 e 16. Quatro tipos de equac6es foram necessarios para este calculo,

dentre eles as equagdes dos componentes, entradas, juncoes e bifurcacdes.

Para as equagOes dos componentes, considerou-se a relagdo entre os fluxos de entrada e

saida de cada equipamento. Assim, a equagdo genérica usada para os componentes foi k

Ex

* entrada \ __

entrada * ( Exens ) = 0.
saida

* —
saida

Ja as juncBes dependem do nimero total de entradas que constituem a nova saida. Por

1SS0, utilizou-se a equacgdo k

—_ *
- kentradal * (

* EXentradaz
) + kentradaz * ( :

EXsaida

Tabela 15 — Equac6es dos componentes e juncdes

Componentes
Superaquecedor 1 ki — kj * E—
Superaquecedor 3 ki — ki *

Evaporador 1 k3
Economizador 1 k3
Economizador 2 ki —
Economizador 4 kis —

Misturador k3, —
DSH k3, —
Separador 1 k3, —
Separador 2 ki, —
Superaquecedor 2 ki —
Evaporador 2 Kig —

Juncdes
Ex Ex
ki = kiy » (— ) + kip » ( : )
Exz3 Exz3
Ex Ex
kiy = kg * [ ) + kg * | =2
Ex,, Ex,,

e e Ex,

= * .
8 7 Ex,g
<Ex5




. Ex
Economizador 3 k3o — ko *( : 19) =0 | J13
Ex,q
Ex,q
Bomba 3 kiog—kio*[—=|=0 | J14
Exs,
Ex
Gerador kiy — ki *< : 46) =0
Exy,
. Exy,
Turbina+Condensador+Torre | kjs — ki, * | = =0
Exys
Ex
Bomba 2 kg — kig *< . 48) =0
Ex3g
Ex
Desaerador k3o — ki < . 42) =0
Ex;q

* * E
kiz = k3g * E—

kio = ki3 * (E—

X39

X43

Ex,;

X410

+ ki Exsa ko[22
* | — *
> "\ Ex,, »O\E

79

)

Exsg

)+k§8*(E

X410

54

Exss

Xa3

)

Fonte: Elaborado pelo autor

Para as bifurcacGes, deve-se estipular uma equacdo para cada saida. Essa equacdo

relaciona uma destas saidas com a entrada da bifurcacdo. A equacdo genérica elaborada para

*

este caso € kiyigq =

*
entrada-

Por fim, cada fluxo de entrada da estrutura produtiva do sistema apresenta uma equagéo

propria. Para todas as entradas, o custo exergético (Ex,p;) € igual a exergia (EXep,i!) e, por isso,

=1

k*
fluxo de entrada

Tabela 16 — Equac6es das bifurcacgdes e entradas

Bifurcacdes Entradas
Bl | ki =k;, ki =k, ki = k¢, ki = kg, ki = kio, ki = ki, ki=1
B2 ksy = k33, ksy = k34 kis =1
B3 k34 = ks, k34 = k36
B4 kis = kis, kis = ki7, kis = kig
B5 kis = ke, kas = kag, ks = kio
B6 ki1 = kia, kay = kg3, kgq = kgs
B7 kss = kiz, kss = kg

Fonte: Elaborado pelo autor

Os fluxos da estrutura produtiva dependem das exergias especificas e vazdes massicas

dos fluxos da estrutura fisica. Por isso, uma troca de variaveis foi realizada conforme a tabela

17. Para cada fluxo, determinou-se a taxa de exergia da estrutura produtiva.
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Tabela 17 — Troca de variaveis para a estrutura produtiva

Fluxo da Estrutura

Equacao de exergia

Fluxo da Estrutura

Equacao de exergia

Produtiva Produtiva
1 Exgpy = Exs — Expg 29 Exepzo = Ex3;
2 Exepy = Exs — Exg 30 EXep30 = EX3; + EXzs
3 EXeps = Exy — Exss 31 Exeps1 = Ex3
4 Exgpq = Exg — Exs 32 Exgpsz = Ex,
5 EXeps = Exap — Exay 33 Exepss = Ex1
6 Exeps = Ex; — Ex, 34 EXep3a = Exyg
7 ExXgpy = Exzy — Ex, 35 EXepss = Exyo
8 Exepg = Ex, — Exg 36 Exep36 = Exy + Ex;o
9 Exepg = Exz = Ex11 37 Exep37 = Ex23
10 EXopro = Exg — Exg 38 EXepsg = Exp6 — Expy
11 Exepll = Ex15—5x34 39 Exep39 = TMyy * €Xg9 — My * €Xy7
12 Exeplz = Exq — Ex,g 40 Exep4—0 = Exy; — Exy,
13 EXep13 = EXy7 — EXpg 41 EXepar = EXp7 + EXp3 — Exyy
14 Exep14 = Exig — Exy; 42 Exep42 = Tigg * €X30 — Mg * €X29
15 EXepys = Exig — Exy3 43 EXepaz = Exag
16 EXep1e = Ex19 — Exy4 44 EXepaa = Ex3 — Exy; — Exz
17 EXep17 = Exy3 — Exyy 45 EXepas = Exzg + Exzg + Exzq
18 Exepls = Exy — Exi3 46 Exep% = Ex3
19 EXepio = Exyq — Exqy 47 EXepar = Ex3y
20 EXepao = Exy5 — Exy 48 EXepag = Exsg
21 ExXepz1 = Exss 49 EXepso = EX3q
22 EXoppz = Exzy 50 EXepso = Exyg — EXpg
23 Exep23 = Ex,s 51 ExepSl = Exy9
24 Exep24 = Ex; + Exq4 52 Exepsz = Exgy + Exss
25 EXgpzs = Exy 53 Exgps3 = Exzg
26 E'xm726 = Exy,; 54 Exep54 = Tzp * Xy
27 EXgpa7 = Ex; 55 EXepss = Ex,;
28 Exep28 = Ex

Fonte: Elaborado pelo autor
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Ap0s determinar todos os dados de entrada, a analise exergética do novo ciclo real foi

realizada no software EES.
4.7 Validagdo dos modelos de ciclo Rankine teorico e real

Para a validagdo dos ciclos Rankine teorico e real, selecionaram-se dois modelos da
literatura com configuracdes similares a eles. Os modelos utilizados foram: o ciclo de vapor
Flash de Wang, Dai e Gao (2009) e o ciclo de vapor-agua de Karellas e outros (2013). Os
resultados de ambos estes ciclos foram comparados com os obtidos nesta dissertacéo, a fim de
verificar se os modelos propostos na se¢do 4.2 realmente apresentaram solugdes coerentes.

O ciclo de vapor Flash de Wang, Dai e Gao (2009) assemelha-se ao modelo teorico. A
figura 13 mostra este ciclo e a tabela 18 contém as configuracdes usadas pelos autores para a
sua simulagéo.

Figura 13 — Diagrama do ciclo de vapor Flash
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Fonte: Adaptado de Wang, Dai e Gao (2009)

AQC boiler,

O ciclo de vapor Flash proposto por Wang, Dai e Gao (2009), inicia-se quando o fluido
de trabalho € bombeado para a caldeira AQC, pela bomba 2. Este fluido € inicialmente pré-
aquecido e separado em trés partes. A sua primeira parte é vaporizada e superaquecida na
prépria caldeira AQC. Ja a sua segunda parte é enviada para a caldeira SP, onde também é
vaporizada e superaquecida. Os dois fluxos de vapor superaquecido, provenientes das duas
caldeiras, sdo misturados e direcionados a turbina. Na turbina, o vapor é expandido de forma a
produzir trabalho mecénico.

A terceira parte do fluido de trabalho pré-aquecido é enviado ao tanque Flash. Este

tanque € responsével por exapandir e separar o fluido em vapor e agua saturada. O vapor



82

saturado do tanque Flash é enviado para turbina, para auxiliar na geracao de trabalho. O vapor
de saida da turbina é condensado pelo condensador e misturado com a &gua saturada derivada
do tanque Flash. Neste momento, o fluido de trabalho é novamente dgua saturada e esta pronto

para ser direcionado a caldeira AQC, recomecando o ciclo.

Tabela 18 — Dados de entrada utilizados por Wang, Dai e Gao (2009)

Dados Valores
Temperatura do gas de exaustdo do pré-aquecedor, °C 340
Temperatura do ar quente do resfriador de clinquer, °C 320
Vazao massica do gas de exaustdo do pré-aquecedor, kg/s 126,56
Vazdo massica do ar quente do resfriador de clinquer, kg/s 86,20
Eficiéncia isentrdpica da turbina, % 85
Eficiéncia isentrépica da bomba, % 70
Pinch Point, °C 10,0
Ponto de aproximacdo, °C 5,0

Fonte: Adaptado de Wang, Dai e Gao (2009)

A tabela 19 resume os resultados obtidos por Wang, Dai e Gao (2009).

Tabela 19 — Resultados obtidos por Wang, Dai e Gao (2009)

Dados Valores
Poténcia liquida, MW 10,26
Eficiéncia térmica, % 25,7

Eficiéncia exergética, % 42,1

Fonte: Adaptado de Wang, Dai e Gao (2009)

O ciclo de vapor-agua de Karellas e outros (2013) apresenta condicdes semelhantes ao
modelo real deste trabalho. A figura 14 expde este ciclo e, a tabela 20 possui os dados de entrada
que os autores utilizaram na sua simulagao.

No sistema de Karellas e outros (2013), o vapor de saida do segundo estagio turbina é
condensado no condensador e depois bombeado para o desaerador. Simultaneamente, parte do
vapor é também extraido do primeiro estagio da turbina, para ser usado no processo de
desareacdo. O fluido de trabalho obtido por este processo, ¢ bombeado, pela bomba de

alimentacéo, para o pré-aquecedor da caldeira AQC. A partir desse ponto, o fluido pré-aquecido
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é separado em dois fluxos. O primeiro fluxo € evaporado e superaquecido na caldeira AQC. O

outro fluxo segue 0 mesmo processo, porém na caldeira SP. Finalmente, ambos os fluxos de

vapor superaquecido sao misturados e retornados a turbina, reiniciando o processo.

A tabela 21 apresenta os resultados que Karellas e outros (2013) alcancaram.

Turbine 1
HRSG

@

Turbine 2

Generator

H_

Flue gas Y /

\ Cyclone

 ——

Rotary Kiln

Cooling
Airin

; L@ Condenser

Feed Water-
Deaerator Tank

Fonte: Adaptado de Karellas e outros (2013)

Tabela 20 — Dados de entrada utilizados por Karellas e outros (2013)

Dados Valores
Temperatura do gas de exaustdo do pré-aquecedor, °C 380
Temperatura do ar quente do resfriador de clinquer, °C 360
Vazdo massica do gas de exaustdo do pré-aquecedor, kg/s 96,71
Vaz&o massica do ar quente do resfriador de clinquer, kg/s 42,91
Eficiéncia isentrépica da turbina, % 85
Eficiéncia isentrépica da bomba, % 70

Fonte: Adaptado de Karellas e outros (2013)

Tabela 21 — Resultados obtidos por Karellas e outros (2013)

Dados Valores
Poténcia liquida, MW 6,26
Eficiéncia téermica, % 23,58

Eficiéncia exergética, % 32,56

Fonte: Adaptado de Karellas e outros (2013)
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

Os resultados e discussdes encontrados no desenvolvimento deste trabalho sdo
apresentados neste capitulo da seguinte forma: Primeiramente, os principais resultados obtidos
para os ciclos Rankine teorico e real sdo expostos. A fim de diminuir o custo de geragdo do
ciclo real, uma andlise de desempenho é apresentada para diferentes parametros e valores. Com
a definicdo do novo ciclo real, o modelo é comparado com um ciclo similar da literatura e um
estudo de viabilidade da planta de cogeracéo ¢ elaborado. Ainda para o novo ciclo, apresenta-

se 0 diagrama de Grassman e uma analise exergética completa.

5.1 Ciclos Rankine teérico e real

Conforme exposto anteriormente, os ciclos Rankine convencionais teérico e real foram
modelados termodinamicamente, considerando os dados operacionais de entrada da fabrica de
cimento Apodi de Fortaleza.

Os principais resultados obtidos, apds a simulacédo dos ciclos no software GateCycle,
foram a poténcia liquida e o custo de investimento de cada um dos ciclos.

O ciclo Rankine tetrico foi capaz de gerar 543 MW de eletricidade, a partir da
recuperacdo do calor residual do pré-aquecedor ciclnico e do resfriador de clinquer. Isto
corresponde a 18 % da demanda total de energia da planta Apodi.

Ja o ciclo Rankine real produziu 6,02 MW de poténcia, o que representa 20 % da
demanda. A tabela 22 evidencia os resultados da simulacéo do ciclo real. A fim de melhorar o
desempenho do ciclo real com o menor custo de investimento possivel, ou seja, obter-se 0
menor custo de geracdo de energia elétrica, os principais parametros de cada um dos

equipamentos do ciclo foram variados considerando seus limites de configuracao.

Tabela 22 — Resultados do ciclo real da planta Apodi

Poténcia, Custo de Custo de geracdao,
MW investimento, R$ R$/MWh
6,02 42,9 milhdes 155,69

Fonte: Elaborado pelo autor
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5.2 Novo ciclo real

Os principais equipamentos que impactam no desempenho do ciclo Rankine real sdo os
trocadores de calor. A area superficial destes trocadores influencia diretamente a producao de
poténcia liquida pelo ciclo: Quanto maior é a area, maior € a poténcia produzida. Porém, o
aumento da &rea também promove o incremento do custo do equipamento.

O custo especifico para geracdo de energia elétrica € uma variavel importante, pois ela
relaciona a poténcia gerada pelo ciclo, o custo total de investimento da planta de cogeracéo e
outros custos referentes a sua operacdo e manutencdo. Por isso, neste trabalho, também se
analisou o custo de geracao de energia elétrica, além da poténcia gerada pelo ciclo real.

Um conjunto de simulagdes foram realizadas para cada trocador de calor. Em cada um
destes conjuntos, o valor de apenas um unico parametro foi alterado por vez. Os parametros
analisados foram a pressdo de saida do condensador, a eficiéncia do economizador 1, a
temperatura de saida da agua do economizador 2, os pontos de aproximacdo dos
economizadores 3 e 4, o Pinch point dos evaporadores 1 e 2, a temperatura de saida do vapor
dos superaquecedores 1 e 2, e a eficiéncia do superaquecedor 3.

No caso do economizador 1, o pardmetro variado foi sua eficiéncia (entre 10 % e 12 %).
A figura 15 contém sua area superficial, poténcia e custo de geracdo em funcdo do parametro
estudado. A poténcia e a area superficial do economizador aumentaram com o aumento de sua
eficiéncia. Como a area do trocador de calor é diretamente proporcional ao seu custo, 0 aumento
da area levou ao aumento do custo do equipamento. Apesar do aumento da poténcia final do
ciclo, o custo de geracdo cresceu, uma vez que o custo de investimento da planta cresceu mais
do que poténcia do ciclo.

Para este cenario, a eficiéncia foi definida como 12 %, uma vez que, o custo de geracdo
ndo apresentou uma variacdo significante para o range de valores estudado (variacdo de
centavos). Assim, optou-se por escolher a eficiéncia que apresentou a maior geracdo de
poténcia liquida para o ciclo.
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Figura 15 — Influéncia da eficiéncia no desempenho do economizador 1
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Fonte: Elaborado pelo autor

A figura 16a mostra os resultados de poténcia liquida e custo de geracao do sistema em
funcéo da temperatura de saida da agua do economizador 2. A faixa de temperatura de saida da
agua utilizada nesta analise foi de 170 °C a 178 °C. Com o aumento da temperatura de saida da
agua do economizador, houve um aumento da &rea superficial e reducdo do ponto de
aproximacdo, o que resultou no crescimento da poténcia final do ciclo. Apesar do aumento de
poténcia, até a temperatura de 177 °C o custo de geracdo aumentou, por causa do alto custo de
investimento. Porém, ja para a temperatura de 178 °C, é possivel notar que o aumento da
poténcia foi suficiente para reduzir o custo de geracdo, apesar do aumento de investimento
financeiro.

Para o economizador 2, a temperatura de saida da agua considerada como 6tima é a de
175 °C pois, tem-se 0 menor custo de geracdo para alcancar uma alta poténcia (acima de 6
MW).

A figura 17 apresenta os resultados para o economizador 3, ao utilizar pontos de
aproximacdo entre 0,7 °C e 1,3 °C. Para os menores valores do ponto de aproximacao, obteve-
se as maiores poténcias finais. Além disso, para estes mesmo valores, percebeu-se que a area
superficial do economizador aumentou, 0 que encareceu o0 equipamento. Assim, conclui-se que

a medida que o ponto de aproximagdo aumenta, menores Sdo 0s custos de investimento e a
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poténcia do ciclo. Neste caso, como a reducgéo do custo foi superior a reducdo da poténcia, o
custo de geragéo reduziu com a varia¢do do ponto de aproximacao.

Como os custos de geracdo de energia elétrica obtidos neste cenario foram extremante
proximos entre si, a poténcia tornou-se a variavel mais relevante na analise. Assim, escolheu-
se 0 ponto de aproximacdo que permitiu a maior producéo de poténcia liquida pelo ciclo, no
caso de 0,7 °C.

Figura 16 — Influéncia da temperatura de saida da &gua no desempenho do
economizador 2
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Fonte: Elaborado pelo autor

Figura 17 — Influéncia dos pontos de aproximacédo no desempenho do economizador 3
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A figura 18a contém o custo de geracdo e a variacao da poténcia liquida do evaporador
2. Estes parametros estéo relacionados com o Pinch Point do trocador de calor, que variou entre
10 e 12 °C. A medida que o Pinch Point aumenta, maior é a temperatura de saida do gas do
evaporador e com isto, menor é a troca térmica. Uma menor transferéncia de calor implica na
producdo de um vapor com menor temperatura e, consequentemente com menor entalpia.
Quanto menor é a entalpia do vapor, menor é a poténcia gerada pelo sistema.

A medida que o Pinch Point aumentou, a area superficial do trocador de calor diminuiu,
reduzindo o seu custo de investimento. Assim, para 12 °C, o custo de geracdo foi 0 menor
possivel, uma vez que, o investimento financeiro diminuiu mais do que poténcia.

A Figura 18b mostra a area superficial e a eficiéncia térmica obtida variando o Pinch
Point.

Para o melhor desempenho do evaporador 2 optou-se pelo Pinch Point de 10 °C, capaz

de produzir uma poténcia de 6,02 MW (similar ao ciclo real original).

Figura 18 — Influéncia do Pinch Point no desempenho do evaporador 2
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Fonte: Elaborado pelo autor

A figura 19a apresenta o custo de geracdo e a poténcia liquida gerada pelo ciclo em
fungdo da pressdo de saida do condensador. A faixa utilizada para este parametro foi de 10,6 a
14,6 kPa. A medida que a pressdo de saida do condensador aumenta, menor é a entalpia da
mistura liquido-vapor e, com isso, maior é a perda de calor do componente. Quanto maior &

esse calor de saida, menor é a producédo de poténcia da planta.



89

Neste caso, o custo de geragdo aumentou, pois, 0 custo de investimento ndo teve uma

reducdo tdo significante quanto a poténcia.
A figura 19b apresenta a variacdo da area superficial do condensador, em relacao a sua

pressdo de saida.
Para esta analise, pode-se concluir que a pressao de saida ideal para o condensador € de
10,6 kPa, uma vez que, para esta pressdo tem-se uma elevada poténcia e 0 menor custo de

geracdo de todo o cenario.

Figura 19 — Influéncia do pressado de saida no desempenho do condensador
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Fonte: Elaborado pelo autor

As figuras 20a e 21a apresentam o custo e a poténcia gerada em funcéo da temperatura
de saida do vapor dos superaquecedores. A temperatura do superaquecedor 1 variou entre 437
e 439 °C e a faixa de temperatura do superaquecedor 2 foi de 298 a 308 °C. Quanto mais alta a
temperatura de saida do vapor do superaquecedor, maior a entalpia do vapor na entrada da
turbina e a poténcia final do ciclo. Nestes dois casos, 0 aumento das areas superficiais dos
trocadores de calor levou ao aumento dos custos dos superaquecedores 1 e 2 e, como este custo
apresentou um crescimento maior do que a poténcia, o custo de geracdo dos superaquecedores
aumentou com a variagao da temperatura de saida do vapor.

As figuras 20b e 21b mostram os resultados de area superficial e eficiéncia para 0s

superaquecedores 1 e 2.
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Independentemente da temperatura de saida do vapor do superaquecedor 1, o ciclo
produziu valores de poténcia bastante similares entre si. Por isso, ao definir a temperatura 6tima
de saida do vapor utilizou-se como critério 0 menor custo de geracdo. Assim, a temperatura
escolhida foi de 437 °C.

Figura 20 — Influéncia da temperatura de saida do vapor no desempenho do
superaquecedor 1
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Fonte: Elaborado pelo autor

Figura 21 — Influéncia da temperatura de saida do vapor no desempenho do
superaquecedor 2
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Para a temperatura de saida do vapor do superaquecedor 2 de 301 °C, o ciclo apresentou
um baixo custo de geracdo e um valor de poténcia liquida médio. Por isto, esta temperatura foi
escolhida nesta analise.

Para o superaquecedor 3, o parametro analisado foi sua eficiéncia, que variou entre 60%
a 90%. As figuras 22a e 22b apresentam o custo, poténcia gerada e &rea superficial deste
equipamento. A medida que a eficiéncia do superaquecedor aumenta, maior é a poténcia gerada
pelo ciclo. Até a eficiéncia de 70 %, o custo de geracdo aumentou uma vez que, 0 custo de
investimento cresceu mais do que a poténcia. Porém, apos esta eficiéncia de 70%, ocorreu uma
inversdo entre custo e poténcia que proporcionou uma reducgédo do custo de geragéo.

O ciclo apresentou a maior poténcia e 0 menor custo de geracao de energia elétrica para
a eficiéncia de 90 % e, por isso, essa eficiéncia foi definida como a ideal para o superaquecedor
3.

Figura 22 — Influéncia eficiéncia no desempenho do superaquecedor 3
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Fonte: Elaborado pelo autor

Os melhores pardmetros encontrados para cada trocador de calor foram combinados em
um novo modelo, visando aumentar a producao de poténcia do ciclo e reduzir o seu custo de
geracdo de energia elétrica. O novo modelo foi simulado no GateCycle com as novas
configuragdes de pressdo de saida do condensador, eficiéncia do economizador 1, temperatura

de saida da agua do economizador 2, ponto de aproximacdo do economizador 3, Pinch Point
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do evaporador 2, temperaturas de saida do vapor dos superaquecedores 1 e 2 e, eficiéncia do
superaquecedor 3.

A tabela 23 apresenta a poténcia, o custo de investimento total da planta de cogeracéo e
0 custo de geracao de energia elétrica para os melhores resultados de cada cenario analisado
anteriormente. A maior poténcia liquida, de 6,2930 MW, foi obtida no cenério no qual, variou-
se apenas a pressdo de saida do condensador. Apesar da alta poténcia deste cenario, ele possuiu
0 maior custo de investimento total.

A temperatura ideal de saida da agua do economizador 2 foi de 175 °C. Para este valor
de temperatura, a planta de cogeracdo obteve o menor custo de geracdo de energia (R$
152,611/MWHh), devido ao seu menor custo de investimento. Contudo, como o ciclo deste

cendrio produziu a menor poténcia liquida, ele tornou-se impraticavel.

Tabela 23 — Melhores resultados para cada cendrio

) Poténcia Custo de Custo de geracdo de
Equipamento
liquida, MW | investimento, R$ | energia, R$/MWh

Condensador 6,2930 R$ 43.729.896,33 153,686
Economizador 1 6,0237 R$ 42.874.189,53 155,667
Economizador 2 6,0068 R$ 41.192.019,12 152,611
Economizador 3 6,0250 R$ 42.891.633,85 155,683

Evaporador 2 6,0241 R$ 42.876.048,26 155,666
Superaquecedor 1 6,0245 R$ 42.931.290,53 155,768
Superaquecedor 2 6,0288 R$ 43.133.291,36 156,102
Superaquecedor 3 6,0242 R$ 42.801.468,31 155,519

Fonte: Elaborado pelo autor

Logo, o cenario com o segundo menor custo de geracdo de energia (R$ 153,686 /MWh)
foi tambem considerado. Neste cenario, como ja mencionado, o objeto de estudo foi o
condensador do ciclo. Ao definir a pressdo de saida do condensador como 10,6 kPa, a poténcia
do ciclo aumentou em 4,47 % e o seu custo de geragédo reduziu em 1,29 %.

Assim, pode-se concluir que dentre todos os cenarios, o cenario do condensador foi 0
que apresentou os melhores resultados e superiores ao do ciclo real original.

O ciclo do cenéario do condensador foi capaz de maximizar a sua producdo de poténcia
liquida. Porém, visando reduzir ainda mais o seu custo de geracdo de energia elétrica, ele foi

aperfeicoado de tal maneira em que a sua producdo de poténcia permanecesse inalterada e
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apenas 0 seu custo de geracdo fosse reduzido. Para isto, os melhores pardmetros de cada
equipamento foram combinados entre si em um novo ciclo. A tabela 24 resume os melhores
resultados de cada equipamento, considerando seus intervalos limites de configuracéo.

Resumidamente, os valores dos parametros do novo ciclo foram definidos pelos
seguintes motivos: Para o condensador escolheu-se a pressao de saida que proporcionasse alta
poténcia com um menor custo de geracdo. No caso do economizador 1, como o custo de geracéo
ndo gerou grandes impactos, decidiu-se por uma eficiéncia que promovesse a maior poténcia.
Considerou-se para o economizador 2, o caso de menor custo de geracdo de energia elétrica.
Pelo mesmo motivo do economizador 1, o valor de poténcia foi determinante para a escolha do
ponto de aproximagdo do economizador 3. Os resultados de poténcia obtidos nas simulagdes
do evaporador 2 ndo foram elevadas e, por isso, optou-se por selecionar um Pinch Point capaz
de produzir uma poténcia pelo menos semelhante a poténcia do ciclo original. O critério
decisério da temperatura de saida do vapor do superaquecedor 1 foi 0 menor custo de geracgéo.
A poténcia do ciclo praticamente ndo variou nas analises do superaquecedor 2, assim o critério
utilizado foi um baixo custo de geracdo para uma poténcia média. Por fim, a eficiéncia do
superaquecedor 3 foi definida considerando a maior poténcia e 0 menor custo de geracdo do
cenario.

Os resultados de poténcia, custo de investimento e custo de geracdo de energia elétrica
do novo ciclo, configurado com os valores da tabela 24, estdo contidos na tabela 25. Além disso,
a tabela também apresenta os mesmos resultados para o ciclo do cenario do condensador e 0
ciclo original.

O desempenho do novo ciclo foi ligeiramente inferior ao do ciclo do cenério do
condensador, de 6,2930 MW. Porém, ele ainda foi capaz de gerar 4,32 % a mais de eletricidade
do que o ciclo real original, ou seja, 6,2801 MW. Como a producdo de poténcia permaneceu
praticamente inalterada, o custo de geracdo tornou-se a variavel de maior relevancia.

O custo de geracdo do ciclo novo diminuiu para R$ 150,929 /MWh, uma reducédo de
1,79 % e 3,06 % em comparacao com o ciclo do cenario do condensador e o ciclo real original,
respectivamente.

Por este motivo, o novo ciclo tornou-se o objeto de estudo deste trabalho e as demais

analises foram realizadas apenas para este ciclo.
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Tabela 24 — Melhores parametros para cada componente do ciclo

Equipamento Parametro principal Valor
Condensador Pressdo de saida, kPa 10,6
Economizador 1 Eficiéncia, % 12
Economizador 2 | Temperatura de saida da agua, °C 175
Economizador 3 Ponto de aproximacao, °C 0,7
Economizador 4 Ponto de aproximacao, °C 30
Evaporador 1 Pinch Point, °C 10
Evaporador 2 Pinch Point, °C 10
Superaquecedor 1 | Temperatura de saida do vapor, °C 437
Superaquecedor 2 | Temperatura de saida do vapor, °C 301
Superaquecedor 3 Eficiéncia, % 90

Fonte: Elaborado pelo autor

Tabela 25 — Comparativo entre os melhores ciclos desenvolvidos e o ciclo original

Ciclo Poténcia, Custo de Custo de geracdao,
MW investimento, R$ | de energia R&/MWh
Ciclo novo 6,2801 | R$42.167.631,09 150,929
Ciclo do cenério do condensador | 6,2930 | R$43.729.896,33 153,686
Ciclo original 6,0238 | R$42.885.007,09 155,688

Fonte: Elaborado pelo autor

5.3 Validacéo do novo ciclo Rankine

O novo ciclo proposto assemelha-se ao ciclo de vapor-agua de Karellas e outros (2013).
A tabela 26 apresenta os parametros de entrada e os resultados para 0 modelo de referéncia e o
modelo desenvolvido.

Como pode ser percebido, os parametros de entrada apresentaram 0s maiores desvios, 0
que pode ser explicado pela extracdo do ar quente do resfriador de clinquer de diferentes pontos
do equipamento e, pela faixa de temperatura extensa que o ar de exaustdo do pré-aquecedor é
fornecido.

O ar quente do resfriador de clinquer pode ser extraido a diferentes temperaturas. Para
iss0, basta apenas selecionar em qual ponto do equipamento sera retirado o ar. Karellas e outros
(2013) optaram por retirar o ar de dois pontos do resfriador, obtendo uma mistura final com

temperatura média de 360 °C. Ja no caso do ciclo 6timo, o gas quente foi retirado de um ponto
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que provém uma temperatura mais alta, de 440 °C. Logo, o desvio significativo entre as
temperaturas dos gases quentes ocorreu devido a essa extracdo do ar de diferentes pontos do

resfriador.

Tabela 26 — Comparacéao entre os ciclos 6timo e de Karellas e outros (2013)

Parametro Ciclonovo | Karellas e outros (2013) | Desvio, %
Temperatura do gas de exaustdo do pré-aquecedor, °C 310 380 22,58
Temperatura do ar quente do resfriador de clinquer, °C 440 360 -18,18
Vazdo méssica do gas de exaustdo do pré-aquecedor, kg/s 88,00 96,71 9,90
Vazdo maéssica do ar quente do resfriador de clinquer, kg/s 48,10 42,91 -10,79
Eficiéncia isentrépica da turbina, % 80 85 6,25
Eficiéncia isentrépica da bomba, % 85 70 -17,65
Poténcia liquida, MW 6,28 6,26 -0,32
Eficiéncia exergética, % 37,41 32,56 -12,96

Fonte: Elaborado pelo autor

Em ambas as industrias cimenteiras, os pré-aquecedores ciclonicos contém 4 estagios.
Apesar dos equipamentos apresentarem 0 mesmo tipo de caracteristica construtiva, percebe-se
uma variacgdo entre as temperaturas dos gases de exaustdo. Para pré-aquecedores de 4 estagios,
0 gas pode ser fornecido entre 300 e 380 °C, faixa na qual os gases analisados estdo
compreendidos. Como este equipamento pode emitir gases em uma faixa de temperatura
extensa, cada planta de cogeracdo utiliza gases com um valor de temperatura diferente.

A eficiéncia isentrdpica é a relacéo entre o trabalho real e ideal das turbinas e bombas.
Os valores tipicos para estes parametros sdo de 70 a 90 %. Apesar dos grandes desvios obtidos,
todas as eficiéncias estdo contidas no range de valores tipicos e, novamente a extensa faixa de
valores foi a responsavel por proporcionar a existéncia dos desvios.

Apesar das divergéncias apresentadas, os resultados finais de poténcia liquida (produto)
dos ciclos foram bastante proximos. Porém, percebe-se ainda uma discrepancia entre as
eficiéncias exergéticas, devido a uma variag¢do dos insumos. O ciclo de Karellas e outros (2013),
apesar do mesmo produto, necessitou de um maior insumo e, por isso, sua eficiéncia exergeética

foi menor do que a do ciclo novo.
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5.4 Resultados da modelagem termodinamica

O novo ciclo Rankine proposto nesta dissertacdo foi modelado termodinamicamente no
software GateCycle. Os balancos de massa, energia, entropia e exergia foram realizados para
cada equipamento do ciclo, obtendo assim, as eficiéncias energeéticas e exergéticas, 0s insumos,
0s produtos e as irreversibilidades de cada componente.

A Tabela 27 expbe as principais propriedades de cada estado termodinamico da
estrutura fisica: pressdo, temperatura, qualidade, vazdo massica, entalpia, entropia e exergia
especifica. A tabela 27 também estabelece valores de 0 e 1 para a propriedade qualidade dos
fluxos. A propriedade qualidade do fluxo foi empregue apenas para os casos em que o fluido
de estudo é a agua, uma vez que, ndo se aplica esse tipo de propriedade para calor recuperado.
Os fluxos de agua com qualidade ou titulo igual a 0 sdo os liquidos saturados e, os fluxos de
agua com qualidade igual a 1 sdo os vapores saturados.

As propriedades termodinadmicas contidas na tabela 27 foram utilizadas para calcular as
taxas de exergia do sistema proposto. A partir dos valores obtidos para essas taxas, foi possivel

determinar os produtos, insumos, irreversibilidades e eficiéncias exergéticas de cada

equipamento do ciclo novo.

Tabela 27 — Propriedades de cada fluxo do ciclo 6timo

Eluxo Pressdo, | Temperatura, | Qualidade, | Vazdo massica, | Entalpia, | Entropia, | Exergia,
kPa °C - kg/s kJ/kg kJ/kg.K kJ/kg
SO 1000,0 175,00 0 4,862 741,30 2,091 140,400
S1 1000,0 176,80 0 4,849 749,10 2,108 143,200
S2 101,3 386,50 N.A. 48,100 386,30 0,857 139,200
S3 1000,0 437,00 1 4,849 3343,00 7,579 1160,000
S4 101,3 440,00 N.A. 48,100 444,00 0,942 172,700
S5 101,3 433,60 N.A. 48,100 437,10 0,932 168,600
S6 101,3 189,90 N.A. 48,100 178,70 0,484 39,210
S7 101,3 189,10 N.A. 48,100 177,90 0,483 38,910
S8 101,3 127,30 N.A. 48,100 114,20 0,334 17,800
S9 1000,0 102,50 0 9,711 430,40 1,335 47,410
S10 1000,0 175,00 0 4,849 741,30 2,091 140,400
S11 1000,0 179,20 0 4,862 759,60 2,132 147,000
S12 101,3 295,70 N.A. 88,000 3318,00 0,698 88,620
S13 101,3 189,90 N.A. 88,000 3431,00 0,479 39,040
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Fluxo Pressdo, | Temperatura, | Qualidade, | Vazdo méssica, | Entalpia, | Entropia, | Exergia,
kPa °C - kgls kJ/kg kJ/kg.K kJ/kg
S14 1000,0 175,00 0 9,711 741,30 2,091 140,400
S15 1000,0 179,90 1 4,862 2778,00 6,586 881,600
S16 101,3 188,90 N.A. 88,000 3432,00 0,477 38,650
S17 101,3 310,00 N.A. 88,000 3303,00 0,725 96,390
S18 1000,0 301,00 1 4,862 3053,00 7,126 1001,000
S19 10,6 46,98 1 9,630 2586,00 8,128 245,400
S20 10,6 46,98 0 9,630 196,60 0,664 6,817
S21 250,0 16,41 0 480,700 69,05 0,245 0,163
S22 1000,0 368,90 1 9,711 3197,00 7,364 1077,000
S23 101,3 16,40 0 480,700 68,87 0,245 0,014
S24 250,0 27,52 0 480,700 115,50 0,402 1,255
S25 250,0 47,00 0 9,630 197,00 0,665 7,072
S26 250,0 97,43 0 9,630 408,30 1,278 41,790
S28 101,3 85,25 N.A. 48,100 71,20 0,221 7,497
S29 250,0 102,40 0 9,711 429,40 1,334 46,590
S30 250,0 240,90 1 0,081 2950,00 7,567 771,600
S31 1000,0 179,90 1 4,849 2778,00 6,586 881,600
S32 1000,0 404,90 1 4,849 3274,00 7,480 1120,000
S33 1000,0 404,90 1 4,849 3274,00 7,480 1120,000
S34 1000,0 102,50 0 9,711 430,40 1,335 47,410
S35 1000,0 102,50 0 0,000 430,40 1,335 47,410

Fonte: Elaborado pelo autor

Para o célculo dos custos exergéticos unitarios foram necessarias 2 equac6es de entrada,

18 equacdes de componentes, 14 equacdes de juncdes e 21 equacdes de bifurcacdes (totalizando

em 55 equacdes). O numero de equacdes desenvolvidas coincidiu com o nimero de fluxos da

estrutura produtiva, o que afirma a adequada aplicacdo da teoria TECE — Modelo E.

A analise exergética do ciclo foi realizada no software EES. Os resultados obtidos com

a simulagdo desta andlise foram as eficiéncias exergéticas, 0s consumos exergeticos unitarios,

0S custos exergeticos unitarios e 0s custos exergéticos, aléem dos insumos e produtos.
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Tabela 28 — Resultados para cada unidade da planta de cogeracéo

Unidade F, KW | P, KW | Mgy - | I, kW | ki-
Superaquecedor 1 198,7 194,4 0,9782 4,333 | 1,022
Superaquecedor 3 1413 1158 0,8196 2549 | 1,220
Evaporador 1 4810 3580 0,7443 1230 | 1,344
Economizador 1 14,52 13,65 0,9401 | 0,8698 | 1,064
Economizador 2 1015 902,8 0,8892 1125 | 1,125
Economizador 4 495,5 334,3 0,6748 161,1 | 1,482
Misturador 10494 | 10460 | 0,9967 34,17 | 1,003
DSH 5433 5433 1,0000 0,000 | 1,000
Separador 1 1363 1363 1,0000 0,000 | 1,000
Separador 2 460,4 460,4 1,0000 0,000 | 1,000
Superaquecedor 2 683,8 581 0,8497 102,8 | 1,177
Evaporador 2 4363 3572 0,8187 791 1,221
Economizador 3 34,15 32,14 0,9411 2,013 | 1,063
Bomba 3 8,959 7,963 0,8888 | 0,9962 | 1,125
Gerador 6280 6280 1,0000 0,000 | 1,000
Turbina+Condensador+Torre | 10332 6292 0,609 4040 | 1,642
Bomba 2 2,742 2,451 0,8939 | 0,2907 | 1,119
Desaerador 58,73 46,22 0,787 12,51 | 1,271
Planta 13028 6280 0,4821 6747 | 2,074

Fonte: Elaborado pelo autor

A segunda lei da termodinamica estabelece que os produtos e insumos exergéticos
devem ser maiores do que zero e que o produto sempre serd menor do o insumo. Assim, a
eficiéncia exergética, que € a razdo entre o produto e o insumo, sempre sera menor ou igual a
1. Ja as irreversibilidades, que sdo calculadas pela diferenca entre os insumos e produtos, seréo
maiores ou iguais a zero. E, por fim, o consumo exergético unitario, que é o inverso da
eficiéncia, sera maior ou igual a 1.

A tabela 28 apresenta os resultados da simulacdo do sistema no software EES. Os
insumos (F;,), produtos (P.), eficiéncias exergéticas (n,,,), irreversibilidades (i;) e consumos
exergeéticos unitarios (ki) foram calculados e conferem com as exigéncias da segunda lei da

termodinamica.
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Conforme a tabela 28, o desuperaquecedor (DSH), o gerador e os separadores 1 e 2
apresentam eficiéncias exergéticas iguais a 1 e irreversibilidades iguais a 0. Isto significa que,
para estes equipamentos, o0 processo € considerado reversivel, ou seja, ndo existem
irreversibilidades que causam perdas no sistema. Assim, nenhuma alteracdo é provocada sobre
0 sistema e a vizinhanga.

A partir dos dados da tabela 28 (insumos, produtos e irreversibilidades), elaborou-se o
diagrama de Grassmann.

O diagrama de Grassmann ou diagrama de exergia, demonstra todas as entradas e saidas
do balango de exergia, ja realizado neste estudo. O fluxo de exergia do sistema foi representado
por uma seta, que ilustra sua direcdo e magnitude a cada etapa do sistema.

Neste diagrama, a largura do fluxo foi reduzindo aos poucos, conforme foi ocorrendo a
destruicdo de exergia em cada equipamento. A seta final do diagrama indica a quantidade
maxima de trabalho extraida pelo sistema, que no caso foi de 6280 kW.

No diagrama foram representadas apenas as unidades da estrutura produtiva que
apresentaram irreversibilidades, ou seja, as caldeiras AQC e SP, o misturador, 0 conjunto
turbina, condensador e torre de resfriamento, o desaerador e as bombas 2 e 3.

Os triangulos hachurados do diagrama confeccionado correspondem as
irreversibilidades que ocorreram dentro de cada equipamento.

O fluxo exergético fornecido pelo calor residual recuperado pela planta de cogeracao
foi de 13028 kW, conforme a tabela 25 que apresenta o insumo total da planta.

Observa-se que 6748 kW de exergia (51,80 %) foi destruida devido as irreversibilidades
da planta de cogeracdo. O novo ciclo produziu 6280 kW de poténcia liquida, o que compreende
em 48,20 % da exergia inicial disponivel.

Conforme a figura 23, a unidade produtiva que apresentou a maior taxa de destruicao

de exergia foi 0 conjunto Turbina, condensador e torre de resfriamento.
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Figura 23 — Diagrama de Grassmann
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Fonte: Elaborado pelo autor

Além da taxa de exergia, a andlise exergética do ciclo 6timo também gerou como
resultados os custos exergéticos unitarios (kgp) € 0s custos exergéticos (Exgp). Os custos
exergéticos unitarios foram definidos a partir das 55 equacGes, simuladas no software EES, para
as entradas, equipamentos, bifurcagdes e juncdes do ciclo.

Ja os custos exergéticos foram calculados, no software EES, multiplicando o custo
exergético unitario, de um dado fluxo da estrutura produtiva, pela sua taxa de exergia
correspondente.

A tabela 29 apresenta a taxa de exergia, 0 custo exergético unitério e o custo exergético
para cada fluxo da estrutura produtiva.

Conforme a tabela 29, as exergias e 0s custos exergéticos encontrados para a estrutura
produtiva foram maiores do que zero e, 0s custos exergéticos unitarios apresentaram valores
maiores ou iguais a 1.

O custo exergético unitario foi igual a 1 para as entradas do ciclo (fluxos 1 e 14). Este
foi o valor minimo que o parametro assumiu em toda a analise. Para os demais fluxos da

estrutura produtiva, 0s custos exergeéticos unitarios apresentaram diversos valores, a partir de 1.
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Tabela 29 — Resultados para cada fluxo da estrutura produtiva

Fluxo da Estrutura EXepi, epir | EXepi» | Fluxo da Estrutura EXepi, epiv | EXepis
Produtiva kW - kwW Produtiva kW - kW

1 7947 | 1,000 | 7947 29 5433 | 1,297 | 7047
2 198,7 | 1,000 | 198,7 30 5433 | 1,297 | 7047
3 1944 | 1,022 | 198,7 31 5433 1,297 7047
4 1413 | 1,000 | 1413 32 5627 | 1,288 | 7246
5 1158 | 1,220 | 1413 33 714,7 | 1,184 | 8458
6 4810 | 1,000 | 4810 34 4286 | 1,215 | 5208
7 3580 | 1,344 | 4810 35 4867 | 1,211 | 5892
8 14,52 | 1,000 | 14,52 36 10494 | 1,252 | 13138
9 13,65 | 1,064 | 14,52 37 10460 | 1,256 | 13138
10 1015 | 1,000 | 1015 38 2,451 | 2,321 | 5,687
11 902,8 | 1,125 | 1015 39 46,22 | 1,605 | 74,19
12 4955 | 1,000 | 4955 40 336,8 | 1,488 | 501,1
13 334,3 | 1,482 | 4955 41 10797 | 1,263 | 13639
14 5081 | 1,000 | 5081 42 58,73 | 1,263 | 74,19
15 683,8 | 1,000 | 683,8 43 4524 | 1,298 | 587,3
16 581 | 1,177 | 683,8 44 10332 | 1,263 | 13052
17 4363 | 1,000 | 4363 45 6292 | 2,074 | 13052
18 3572 | 1,221 | 4363 46 6280 | 2,074 | 13028
19 34,15 | 1,000 | 34,15 47 6280 | 2,074 | 13028
20 32,14 | 1,063 | 34,15 48 2,742 | 2,074 | 5,687
21 0 1,316 | 0,00 49 8,959 | 2,074 | 18,58
22 460,4 | 1,316 | 605,9 50 7,963 | 2,334 | 18,58
23 1363 | 1,189 | 1621 51 460,4 | 1,316 | 605,9
24 1363 | 1,189 | 1621 52 460,4 | 1,316 | 605,9
25 682,5 | 1,189 | 8117 53 62,5 | 1,263 | 78,95
26 680,7 | 1,189 | 809,5 54 3,774 | 1,263 | 4,767
27 694,3 | 1,187 | 824 55 402,4 | 1,263 | 508,4
28 4275 | 1,318 | 5634

Fonte: Elaborado pelo autor
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A exergia e o custo exergético do fluxo 21 foram definidos como zero, diferentemente
dos outros fluxos analisados. Este fluxo é proveniente da bifurcacéo 2, que divide o fluxo de
saida do separador 2 (52), nos fluxos 21 e 22. Para o novo ciclo, este separador ndo seria
realmente necessario e, por isso, ndo existe vazao massica no fluxo 21. Assim, a taxa de exergia
deste fluxo, que é a multiplicacéo de sua vazdo massica pela sua exergia especifica, também é
determinada como zero. E consequentemente, o custo exergético do fluxo torna-se nulo.

O custo exergetico que entra no ciclo deve sempre idéntico ao custo exergético que sai
dele. No caso estudado, os fluxos de entrada e saida séo, respectivamente, os fluxos 1+14 e 47.
Pela tabela 29, o custo exergético que sai do ciclo é de 13028 kW. J& o custo exergético de
entrada é a soma dos custos exergéticos dos fluxos 1 e 14 (7947 kW e 5081 kW), totalizando
em 13028 kW. Assim, pode-se afirmar que, para o novo ciclo, ndo houve nenhum tipo de

inconsisténcia termodinamica, envolvendo os custos exergéticos de entrada e saida.

5.5 Resultados da modelagem econémica

Um estudo de viabilidade foi realizado para verificar a possibilidade de implementacéo
do novo sistema proposto. Para isto, o custo especifico de geracdo de energia elétrica, o custo
total de investimento e o tempo de retorno de investimento da planta de cogeragdo foram
calculados.

A tabela 30 apresenta o consumo de energia elétrica da usina Apodi e a sua demanda de
eletricidade em MW.

Tabela 30 — Caracteristicas da usina Apodi
Montante de | Operacdo, | Consumo de energia | Consumo de energia

contrato, MW h/ano elétrica, GWh/més elétrica, GWh/ano
30 8030 11 121

Fonte: Elaborado pelo autor

Como ja exposto anteriormente, a nova planta de cogeracdo apresentou um custo de
42,2 milhdes e foi capaz de gerar 6,28 MW. Isto equivale a 21 % da demanda total de
eletricidade da industria Apodi (30 MW).

A usina Apodi opera 8030 horas por ano, 0 que equivale a 11 meses de operagédo

continua e 1 més de parada para manutengdes programadas. Durante este seu tempo de
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operacdo, esta industria de cimento apresenta um consumo anual de 121 GWh de energia
elétrica.

Considerando o nimero de horas de operacdo por ano (8030 h/ano) e a poténcia
produzida pelo ciclo 6timo (6,28 MW), a capacidade de geracdo de energia elétrica da planta
de cogeracdo foi determinada em 50,43 GWh por ano. Esta capacidade da planta de cogeragéo
supre em 42 % o consumo de energia elétrica da inddstria Apodi.

Segundo a Companhia Energética de Minas Gerais - CEMIG, o custo da energia elétrica
para a classe industrial € de 430,74 reais por MWh. Como a usina Apodi consome 121 GWh de
energia elétrica por ano, a empresa apresenta um gasto anual de, aproximadamente, R$ 52,1
milhdes para compra de energia elétrica das concessionarias. Caso a planta de cogeracdo
otimizada seja implementada na usina Apodi, a industria serd capaz de economizar R$ 21,7
milhGes por ano que, anteriormente, eram destinados as concessionarias.

O indicador fluxo de caixa é capaz de medir a economia financeira da industria Apodi,
ap6s a implementacdo do novo sistema de cogeracdo. Este indicador foi calculado,
anteriormente, a partir da poténcia liquida gerada pelo ciclo 6timo (6,28 MW), o nimero de
horas de operacdo (8030 h/ano) e a tarifa média de fornecimento de energia elétrica pelas
concessionarias (R$ 430,74/kWh). O fluxo de caixa deste trabalho apresentou um valor de R$
21,7 milhdes.

A partir do fluxo de caixa calculado (R$ 21,7 milhdes) e o custo total de investimento
(R$ 42,2 milhdes), determinou-se o tempo de retorno do investimento (payback) em 1,14 anos.
Em outras palavras, este estudo de viabilidade mostrou que em 1,14 anos, a usina Apodi podera
pagar completamente seu investimento inicial e passara a economizar, apés esta data, R$ 21,7
milhGes por ano.

Para uma planta de cogeracdo de 20 anos de vida util, o tempo de retorno de
investimento de 1,94 anos representa apenas 9,7 % de sua vida. A principal varidvel que
proporcionou este baixo payback foi a alta tarifa industrial de energia elétrica, fornecida pelas

concessionarias brasileiras.

5.6 Resultados finais para o novo ciclo

A tabela 31 resume todos os resultados obtidos neste trabalho para o novo ciclo

desenvolvido.
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Este ciclo produziu a segunda maior poténcia liquida e apresentou o menor custo de
geracdo de energia elétrica de todos os ciclos simulados neste estudo. Por isso, ele foi definido
como o melhor ciclo Rankine para se aplicar a planta de cogeragdo da usina Apodi.

Uma andlise exergética do ciclo 6timo foi realizada no software EES, utilizando a Teoria
Estrutural do Custo Exergético (TECE) — Modelo E. Os principais resultados desta analise
foram a eficiéncia exergética, o custo exergético e o custo exergetico unitario do novo ciclo.

Nenhuma inconsisténcia termodinamica foi encontrada na analise exergética deste ciclo,
uma vez que, 0 seu custo exergetico foi maior do que zero e seu custo exergético unitario foi
maior do que 1. Além disso, o custo exergético de saida do ciclo igualou-se ao seu custo

exergeético de entrada, como previsto em teoria.

Tabela 31 — Principais resultados do novo ciclo real

Poténcia, Custo de Custo de geracdo, | M.y, | Custoexergético, | Custo exergético
MW investimento, R$ R$/MWh % MW unitario, -
6,28 42,2 milhdes 150,929 48,21 13,028 2,074

Fonte: Elaborado pelo autor
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6 CONCLUSOES

Os ciclos Rankine convencionais tedrico e real foram modelados e simulados no
software GateCycle™, utilizando os dados operacionais de entrada da fabrica de cimento Apodi
de Quixeré, no Ceara. O ciclo Rankine tedrico gerou 5,43 MW de eletricidade enquanto que o
ciclo Rankine real, existente na planta Apodi, produziu 6,02 MW de poténcia. A fim de
maximizar a geracao de eletricidade com o0 menor custo de investimento possivel, os parametros
de cada equipamento do ciclo real foram variados, considerando seus limites de configuracéo.

O novo ciclo real foi capaz de gerar 6,28 MW de poténcia liquida, o que corresponde a
21 % da demanda total da fabrica Apodi. O custo de investimento da planta de cogeracéo,
incluindo equipamentos, transporte e instalacdo, foi estimado em R$ 42,2 milhdes. A partir dos
resultados de poténcia e custo, definiu-se o custo de geracdo de energia elétrica da planta (R$
150,929/MWh).

O novo ciclo Rankine foi comparado com um modelo de referéncia da literatura. Apesar
dos ciclos apresentarem parametros de entrada diferentes, seus resultados finais de poténcia
liquida foram bastante préximos, validando o modelo proposto nesta dissertacao.

Ap6s a modelagem termodindmica do ciclo novo, concluiu-se que a planta de cogeracao
necessita de 13028 kW de insumo para produzir 6280 kW de produto. A partir destes dados,
calculou-se também as irreversibilidades do sistema, sua eficiéncia exergética e seu consumo
exergético unitario. Os resultados obtidos para estas variaveis foram 6747 kW, 48,21 % e 2,074,
respectivamente.

A anélise exergética do novo ciclo real foi realizada no software EES e a teoria utilizada
para essa analise foi a Teoria Estrutural do Custo Exergético (TECE) — Modelo E. A partir do
programa desenvolvido, percebeu-se que o custo exergético de saida do ciclo Rankine 6timo
(13028 kW) igualou-se ao seu custo exergético de entrada, confirmando a inexisténcia de
inconsisténcias termodinamicas no modelo desenvolvido.

Os resultados da modelagem econémica permitiram ressaltar a viabilidade do novo
ciclo. Considerando o custo de investimento de R$ 42,2 milhdes, determinou-se o seu tempo
de retorno de investimento em 1,94 anos. Este payback é bastante atrativo, uma vez que, a vida
atil estimada para a usina de cogeragdo € de 20 anos. Com a implementacdo do novo ciclo
Rankine, 42 % da demanda energética da industria Apodi poderéa ser suprida e R$ 21,7 milhGes

poderdo ser economizados anualmente pela empresa.
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