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RESUMO

Neste trabalho de concluséo foi realizada uma analise tedrica do ponto vista termodinamico da
implementacdo de um sistema de cogeracdo de eletricidade e refrigeracdo, utilizando uma
microturbina a gas e, um sistema de refrigeracdo por absorcdo e utilizando o biogas como
combustivel. Para tal, foi realizado o levantamento bibliografico sobre o tema, foi definido o
esquema bésico da proposta, foram realizados os balan¢os de massa e energia para a realizagdo
do equacionamento do sistema, foram definidas as variaveis de entrada e por fim a simulagédo
do sistema foi realizada. O sistema foi calculado para uma poténcia elétrica de saida de 100
kW, sendo que a poténcia de refrigeracdo obtida aproveitando-se os gases de saida da turbina
foi de 34,79 kW. O rendimento elétrico apresentado pela microturbina foi de 25,84%, o COP
do sistema de refrigeracdo obtido foi de 0,8079 e o fator de utilizacdo do sistema de cogeragédo
obtido foi de 45,85%. Ap6s obtidos os resultados, foram realizadas analises a respeito da
cristalizacdo da solugédo de LiBr-H>O, e foi observado que operando nas condi¢es adotadas
ndo haveria risco de cristalizagdo dos sais no sistema. Foi verificada também a influéncia dos
regeneradores: para a microturbina a gas e para o sistema de refrigeracdo o aumento do
rendimento e do COP, respectivamente, é de cerca de 10% com a ado¢do do regenerador.

Palavras-chave: Microturbina a gas. Refrigeracdo por absorcdo. Cogeracdo. Biogas.

Cristalizacao.
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ABSTRACT

At this term paper, a theorical analysis of the implementation of an electricity and refrigeration
cogeneration system, using a gas micro turbine, an absorption refrigeration system and using
biogas as fuel, from a thermodynamics point of view was made. For that, a bibliographic review
about the thematic was made, the schematics of the proposal were defined, the mass and energy
balances to obtain the system equations were done, the input variables were defined and lastly
the simulation of the system was realized. The system was calculated for an electric power
output of 100 kW, being that the refrigeration power output obtained using the exhaust gases
was of 37,49 kW. The electrical efficiency presented by the micro turbine was of 25,84%, the
COP of the refrigeration system obtained was of 0,8079 and the utilization factor of the
cogeneration system obtained was of 45,85%. After the results were obtained, an analysis about
the crystallization of the LiBr-H2O solution was made, and it was observed that operating in
the adopted conditions there would be no risk of a salt crystallization in the system. In addition,
the influence of the regenerators was verified: for the gas micro turbine and the refrigeration
system the increase of the efficiency and the COP, respectively, was about 10% with the
adoption of the regenerator.

Keywords: Gas micro turbine. Absorption refrigeration. Cogeneration. Biogas. Crystallization.
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1. INTRODUCAO

Em um cenario onde h& grande aumento na utilizacdo de energia a nivel mundial, e no
qual as previsdes indicam um aumento ainda maior neste consumo, verifica-se cada vez mais a
necessidade da busca de fontes de energia alternativas aos combustiveis fosseis. O uso cada vez
mais acentuado do petréleo e demais combustiveis fosseis aumenta a preocupac¢ao quanto 0s
danos causados ao meio ambiente e também a forte dependéncia em relacdo a esses
combustiveis, visto que suas fontes sdo finitas e muitas de suas reservas sdo de dificil acesso.

Como alternativa surgem as fontes renovaveis de energia, sendo que entre elas estdo a
biomassa, energia edlica, solar, hidrelétricas, geotérmica, entre outras. No cenario das fontes
renovaveis de energia, 0 Brasil destaca-se sendo um dos paises com maior porcentagem de
participacdo das mesmas em sua matriz energética.

Segundo dados do Balanco Energético Nacional (BEN) a participacdo das fontes
renovaveis na oferta interna de energia em 2014 foi de 39,4%, enquanto as fontes nédo
renovaveis ainda predominam com a participacao de 60,6%. Em um cenario onde considera-se
somente a eletricidade, a participacdo das fontes renovaveis aumenta e a energia hidraulica
representa 62,5% do total da matriz elétrica brasileira (MME, 2015), como indicado na Figura
1.

. Carvioe
Derivados de Nucear Derivados'

T
GéasNatural |

Hidraulica*
652%

Figura 1 — Matriz elétrica brasileira no ano de 2014.
Fonte: MME, 2015.

Entre as fontes renovaveis de energia encontra-se o biogas, composto gasoso que pode
ser obtido através da biodigestdo de efluentes diversos, reutilizando assim compostos que
anteriormente seriam possivelmente rejeitados ao meio ambiente. O biogas pode ser utilizado
para a geracdo de energia elétrica e térmica, atraves de diversas formas (turbinas, motores,

ciclos a vapor, ciclos a gas, etc), como sera apresentado adiante neste trabalho.
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Entre os materiais orgénicos que podem ser utilizados para a obtencdo do biogas,
encontram-se os dejetos de animais criados em propriedades rurais, como na suinocultura por
exemplo. A possibilidade do aproveitamento de dejetos de animais pode se tornar uma
alternativa atraente para produtores rurais, visto que as propriedades podem se tornar auto
suficientes em energia térmica e elétrica, além da possibilidade da venda do excedente de
energia elétrica para a concessionaria local de energia.

Dentro do contexto apresentado, espera-se que através deste trabalho possa ser
apresentada uma alternativa aos combustiveis fosseis, principalmente em propriedades rurais,
além de apresentar uma forma de aproveitamento de rejeitos organicos. Para isso, neste trabalho
propde-se um sistema de cogeracdo utilizando o biogads como combustivel em microturbinas a
gas, sendo que no sistema proposto aproveita-se o calor dos gases da saida da microturbina em
um sistema de refrigeracdo por absorcdo. Realiza-se uma andlise termodindmica de maneira

tedrica computacional para a verificacdo da viabilidade técnica deste sistema.
1.1. OBJETIVOS

Obijetivo principal:

e Analise do ponto de viabilidade do ponto de vista técnico e tedrico da
implementacdo de um sistema de cogeracdo utilizando como combustivel o

biogas proveniente de dejetos de animais criados em propriedades rurais;

Obijetivos especificos:

e Realizacdo do levantamento bibliografico sobre o biogéas e sua utilizacao;

e Analise da viabilidade técnica de um ciclo de cogeracdo com microturbinas
(Ciclo Brayton) para a geracédo de eletricidade a partir do biogas;

e Analise da viabilidade técnica da utilizacdo do calor residual dos gases de
exaustdo do processo de combustdo do biogas em um ciclo de refrigeracdo por
absorcéo;

e Utilizacdo programas computacionais para a simulacdo e andlise tecnica dos

processos envolvidos.
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1.2. JUSTIFICATIVA

O aumento da eficiéncia de sistemas energéticos é objetivo de extrema importancia e
traz indmeros beneficios para os diversos setores da sociedade. O aproveitamento de rejeitos de
producdo para a geracdo de energia elétrica de maneira descentralizada, além do
aproveitamento do mesmo sistema para a cogeracao de refrigeracao, se mostra também bastante
vantajoso para propriedades rurais, inddstrias, areas residéncias, entre outros meios. Sendo
assim, este trabalho justifica-se na busca por aumento da eficiéncia de sistemas energéticos
descentralizados de cogeracdo que utilizam o biogas, prevendo beneficios ambientais,

econdmicos e sociais para 0s setores envolvidos.
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2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste capitulo realiza-se um levantamento bibliogréfico abordando aspectos tedricos
sobre os principais topicos envolvidos neste trabalho, com base em materiais encontrados na
literatura. Entre os assuntos abordados estéo o biogéas, as microturbinas a gas e o Ciclo Brayton,
o ciclo de refrigeracdo por absorgdo e também um levantamento sobre sistemas de cogeracédo e
trabalhos publicados nesta area.

2.1. BIOGAS

O biogds ¢ um composto gasoso combustivel formado no processo de digestdo
anaerdbia, sendo composto em sua maioria por CH, e C0O,, além de outros compostos em menor
guantidade. O biogas pode ser obtido através da biodigestdo anaerdbia de diversos tipos de
efluentes, sendo as principais aplicagcbes com residuos agroindustriais e residuos sélidos
urbanos. A composi¢do quimica do biogas, que ir& variar de acordo com a matéria organica e
condicdes as quais o processo foi submetido, é apresentada na Tabela 1.

Além da composicdo do biogas, a quantidade de biogads gerada por quantidade de
biomassa também ira variar de acordo com a composi¢cdo da matéria organica. A Tabela 2
apresenta a produtividade anual, producdo média e o rendimento do biogas para diferentes tipos

de matéria organica.

Tabela 1 — Composi¢do média tipica do biogas proveniente de diferentes tipos de residuos organicos.

Compostos Porcentagem (%)
Metano (CH,) 40-75
Dioxido de carbono (C0,) 25-50
Nitrogénio (N,) 0,5-2,5
Oxigénio(0,) 0,1-1
Sulfeto de hidrogénio (H,S) 0,1-0,5
Amonia NH, 0,1-0,5
Monoxido de carbono (CO) 0,0-0,1
Hidrogénio (H,) 1-3

Fonte: Lora e Venturini (2012).
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Tabela 2 — produgdo de residuo organico e biomassa para diferentes tipos de biomassa.

Biomassa Produtividade anual ~ Producéo de energia  Rend. (m3gas/ton)
Esterco bovino 3,6 ton/animal 3620 MJ/animal.ano 37
Esterco suino 0,8 ton/animal 1370 MJ/animal.ano 63
Esterco avicola 0,065 ton/animal 100 MJ/animal.ano 62
Lixo 0,180 ton/hab 539 MJ/hab.ano 110
Esgoto 0,150 ton/hab 286 MJ/hab.ano 70

Fonte: Fernandes (2012, apud SILVA, 1996).

Outro fator a ser observado no biogas sera seu poder calorifico. O poder calorifico do
biogas € variavel, sendo que em geral o poder calorifico inferior (PCI) serd maior quanto maior
a quantidade de CH, presente em sua composicdo. Apresenta-se na Tabela 3 o PCI e a massa
especifica do biogas aproximados de acordo com as quantidades de CH4 e CO> presentes. A
potencialidade do biogas poderéa ser incrementada quando o mesmo for tratado, pois 0 mesmo
podera chegar a 60% do poder calorifico do gas natural (LORA; VENTURINI, 2012). A critério
de comparacgdo na Tabela 4 sdo apresentados os valores do PCI para diferentes combustiveis

gasoso0s.

Tabela 3 — PCI e massa especifica aproximados de acordo com a presenc¢a de CO, e CHa4 no biogas.

Composicdo quimica do biogas  Massa especifica (kg/mé)  PCI (kJ/kg)

CHa4: 10%; COz2: 90% 1,8393 1.950

CHa: 40%; COz2: 60% 1,46 9.771,36
CHa: 60%; CO2: 40% 1,2143 17.710,08
CHa: 65%; CO2: 35% 1,1518 20.227,02
CHa: 75%; COz2: 25% 1,0268 26.180,1
CHa: 95%; COz2: 5% 0,7768 43.834,12
CHa: 99%; CO2: 1% 0,7268 48.822,36

Fonte: Fernandes (2012, apud LANNICELLI, 2008).

A presenca de outros gases além do CH, e do CO, no biogads, mesmo em quantidades
proporcionalmente pequenas, deve ser levada em consideragdo. Um dos compostos que se deve
ter mais atencao € o géas sulfidrico (H,S), pois sua presenca no biogas torna-o corrosivo, sendo

necessario um tratamento antes da utilizacdo (MME, 2007). O H,S quando presente no biogas,
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pode danificar os equipamentos e dispositivos que serdo utilizados para a conversao em energia

térmica ou elétrica, como por exemplo tubulagdes, motores, turbinas, entre outros.

Tabela 4 — Comparacdo do PCI do biogas com outros combustiveis gasosos.

Gés PCl (kJ/m3)
Metano 35.558
Propano 92.109
Butano 117.230

Gas natural 31.819
Biogas 23.027

Fonte: Lora e Venturini (2012).

Entre as possiveis utilizagdes do biogas estdo a geracdo de energia elétrica, aquecimento
em geral, secagem, coccdo de alimentos, para o conforto térmico de animais de granja em
propriedades rurais e, com um motor adaptado ou com a alteracdo do biogéas, pode ser também
utilizado como combustivel veicular.

A forma mais comum de se obter energia elétrica a partir do biogas é através de motores
de combustdo interna acoplados a geradores; porém utilizam-se também microturbinas a gas,
motores Stirling ou células a combustivel (FNR, 2010). Os motores de combustdo interna,
devido a sua praticidade e baixo custo, sdo as formas mais comuns no aproveitamento do biogas
para a geracdo de energia elétrica, porém tém como desvantagem os altos niveis de emissdo de
CO e NOx (LORA; VENTURINI, 2012).

2.2. MICROTURBINAS A GAS

Turbinas a gas sdo dispositivos desenvolvidos para converter a energia de um
combustivel em alguma forma til de energia, tais como energia mecéanica (rotagdo de um eixo)
ou também energia para a impulsdo de aeronaves (aplicacdes na aviacao) (BATTIE, 1996). O
nome turbina a gas refere-se ao fluido de trabalho do ciclo, que geralmente sdo os proprios
gases de combustdo do combustivel ou outro gas no caso de ciclos fechados, sendo que o
combustivel ndo deve ser necessariamente gasoso.

Microturbinas a gas sdo versdes reduzidas das turbinas a gas, utilizadas normalmente
em aplicacOes de geracéo distribuida para obtencéo de energia elétrica e eventualmente energia
térmica em processos de cogeracdo. Segundo Soares (2007) microturbinas séo turbinas a gas
bastante reduzidas (capacidade de 30 a 400 kW) que em geral possuem um recuperador

(trocador de calor de recuperagéo de energia) em seu ciclo para incrementar seu rendimento.
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Microturbinas a gas tem o funcionamento similar ao de turbinas a g&s convencionais,

que é dado pelos seguintes processos em regime permanente, descritos por Soares (2007):

e Aré comprimido em um compressor radial (ou centrifugo);

e Caso conte com sistema recuperador, o ar € pré-aquecido com o0s gases de
exaustdo da turbina;

e O ar pré-aquecido é misturado com o combustivel na cdmara de combustéo a
mistura é queimada;

e O gés quente é expandido em uma turbina de um ou mais estagios, acdo que
produz for¢a mecéanica rotacional para girar o compressor e também para gerar

energia elétrica em um gerador acoplado ao eixo da turbina.

Com o recuperador de calor (ou regenerador) a eficiéncia das microturbinas a gas tem
um aumento significativo, pois a mesma aproveita o calor dos gases de exaustdo para o pré-
aquecimento do ar que sai do compressor, aumentando a temperatura média de admissdo do ar
na camara de combustdo e também diminuindo a entalpia sensivel que é desperdicada devido a
alta temperatura dos gases de saida da turbina. A Figura 2 apresenta uma ilustracdo com 0s
principais componentes de uma microturbina a gas.

Microturbinas tipicamente alcancam eficiéncias entre 25 a 40%; quando utilizada em
sistemas de cogeracdo de calor e eletricidade eficiéncias superiores a 80 sdo alcancadas
comumente (SOARES, 2007).

Aletas Saida de Gases
de resfriamento
Recuperador
de Calor
Entrada Camara de

deAr Combustao

Gerador

Compressor
Turbina

Figura 2 — llustragdo de uma turina a gas da marca Capstone.
Fonte: Heimer (2016).
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As microturbinas a gas dividem-se nos modelos single-shaft (eixo Unico) e split-shaft
(eixo duplo). Nas turbinas single-shaft uma turbina de expansao Unica aciona 0 compressor e o
gerador, enquanto nos modelos split-shaft uma turbina é responsavel pelo acionamento do
compressor e outra é responsavel pelo acionamento do gerador, com os gases da saida da turbina

do compressor movendo a turbina do gerador (SOARES, 2007).

Tabela 5 — Caracteristicas gerais das microturbinas a gas.

Caracteritica Andlise da caracteristica

Gases de saida A temperatura dos gases de saida varia de aproximadamente 200°C
até 340°C. E ideal para aplicagdes geracdo de eletricidade e calor.
Flexibilidade de combustiveis Podem operar com grande flexibilidade de combustiveis: gas natural,
biogas, combustiveis liquidos, entre outros. Uma grande vantagem é
a capacidade de operar com combustiveis com alto contetido de

enxofre e baixo poder calorifico.

Vida util Vida atil estimada na faixa de 40.000 e 80.000 horas.
Faixa de operagéo Modulos que variam de 30 kW até 400 kW.
EmissBes Métodos de combustdo sofisticados, relativa baixa temperatura de

entrada na turbina e baixa relacdo combustivel/ar resultam em
emissdes de NOx menores que 10 ppm e também em baixa emisséo
de CO e hidrocarbonetos ndo queimados.
Modularidade Unidades podem ser conectadas para atingir maiores poténcias de
acordo com a necessidade e maior confiabilidade.
Operagao com carga parcial Como as turbinas reduzem a poténcia de saida através da reducdo da
vaz8o méssica e da temperatura de combust&o, a eficiéncia em geral
é reduzida quando a operacdo é com cargas parciais.
Fonte: Adaptado de Soares (2007).

Microturbinas a gas costumam ser desenvolvidas para admitir uma grande variedade de
combustiveis, além de niveis de emissdo de gases poluentes menores que de motores de
combustéo interna convencionais normalmente utilizados em propriedades rurais com o biogas.
A Tabela 5 apresenta um resumo das caracteristicas gerais de microturbinas a gas e algumas

vantagens.
2.3.CICLO BRAYTON

Para a modelagem de maquinas térmicas e maquinas de fluxo, existem os chamados
ciclos de poténcia, os quais permitem um estudo dos processos termodindmicos que ocorrem
nos dispositivos como compressores, bombas, turbinas, entre outros. Assim como o ciclo

Rankine é a representacdo de ciclos de poténcia a vapor, ou os ciclos Otto e Diesel modelam os
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motores de combustdo interna, o ciclo Brayton é o ciclo que descreve o processo de
termodindmico nas turbinas a gas.

Os ciclos ideais desprezam as irreversibilidades que possam ocorrer no sistema a fim de
simplificar as analises dos mesmos, pois os ciclos a gas reais sdo bastante complexos, sendo
assim os resultados obtidos a partir de simulagdes com tais ciclos podem diferir de sistemas
reais. Porém, os resultados obtidos com os ciclos ideais sdo boas aproximacdes para simulacoes
iniciais, permitindo uma boa anélise do sistema com calculos relativamente simples.

Uma das suposi¢des tomadas para os ciclos ideais € a consideracdo de que 0s gases que
circulam no ciclo se comportam como um gas ideal, sdo os chamados ciclos de ar padrdo. Tais
suposicdes serdo importantes para o desenvolvimento posterior das relacées que descrevem o
ciclo termodindmico. Com isso pode-se reduzir ainda mais o nivel de complexidade do

problema, e tomam-se as seguintes suposi¢coes de ar padrdo (CENGEL; BOLES, 2013):

e O fluido de trabalho é o ar, o qual circula em ciclo fechado de modo continuo e
comporta-se sempre como um gas ideal;

e Todos os processos do ciclo sdo completamente reversiveis;

e O processo de combustdo € substituido por um processo de adicdo de calor
desde uma fonte externa;

e O processo de saida dos gases é substituido por uma entrega de calor ao
ambiente a partir do fluido de trabalho, o qual retorna a sua condig&o inicial.

e Com frequéncia considera-se também o calor especifico do ar constante.

Tal consideracdo de que a taxa de vazao massica é constante na microturbina (que o
fluido de trabalho é o ar) produz resultados conservadores em ciclos abertos, pois € comum em
turbinas a gas que a massa de ar seja muito maior que a massa de combustivel, podendo assim
desconsiderar a massa de combustivel (CENGEL; BOLES, 2013).

Dadas as condigdes simplificadores descritas a cima, a seguir sera descrito o ciclo
Brayton ideal simples, assim como o ciclo Brayton regenerativo, variagdo que busca um

aumento na eficiéncia do ciclo.
2.3.1. Ciclo Brayton Ideal Simples

Turbinas a gas operam normalmente a ciclo aberto, como apresentado na Figura 3, pois
0s gases de combustdo sao geralmente liberados para 0 ambiente. Porém, este ciclo aberto pode
ser modelado como um ciclo fechado (Figura 4) considerando-se o ar como fluido de trabalho,
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sendo que este ciclo ideal representado por este ciclo fechado é o chamado ciclo Brayton.
Assim, o ciclo Brayton baseia-se nas seguintes etapas (CENGEL;BOLES, 2013):

e 1-2: Compressao isentropica (compressor);
e 2 -—3: Adicdo de calor a pressao constante;
e 3 -4: Expansao isentropica (turbina);

e 4 -1: Entrega de calor a pressao constante.

Combustivel
Gases de
, saida
A ~
‘ 2 Camara de 3
1 combustao 4
Compressor & =

Gerador

Figura 3 — Ciclo Brayton aberto.
Fonte: Elaboracéo propria.

Fonte quente

O+
2 Camara de 3
combustdo
Compressor & &2
Trocador de
calor Gerador
1 W 4
| oL
Fonte fria

Figura 4 — Ciclo Brayton fechado.
Fonte: Elaboragao propria.

Pode-se apontar que, neste trabalho, onde o calor rejeitado apds a expansao na turbina
0s gases de escape serdo utilizados para um sistema de cogeragédo, podendo-se substituir o
trocador de calor apresentado por uma trocador de calor que transfere energia para outro fluido.
Assim, o ciclo deste trabalho é aberto porém com um trocador de calor que transfere calor a

outro fluido, o fluido do sistema de refrigeracdo por absorcéo.
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Na Figura 5 apresenta-se o diagrama T-s do ciclo Brayton. Considerando-se o ciclo
fechado e que o fluido de trabalho comporta-se como um gés ideal, considerando-se também
os calores especificos do fluido de trabalho constantes, as relaces que descrevem cada um dos

processos sao as seguintes:

Compressao isentropica:

Wl-erh(hZ‘hl) (2.1)

Adicdo de calor isobarica:

Q2-3:Ih(h3 -hy)=the,(T5-Ty) (2.2)

Expanséo isentropica:

W;_4=rh(h3-hy) (2.3)

Entrega de calor isobérica:
Q,.,=th(hg-hy)=ric,(T4-T)) (2.4)

Onde Qi_]- representa o calor entregue ou retirado no sistema no processo realizado entre 0s
estados i e j, em kW; Wi_j representa o trabalho realizado pelo sistema ou sobre o sistema no
processo realizado entre os estados i e j, em kW; h; representa a entalpia especifica no estado i,

em kJ/kg; c, representa o calor especifico a pressdo constante do fluido de trabalho, em

p
kJ/kg.°C; T; a temperatura no estado i em °C; e por fim m representa a vazado massica do fluido

de trabalho.
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Figura 5 — Diagrama T-s do ciclo Brayton.
Fonte: Elaboragdo propria.

O rendimento do ciclo Brayton simples é dado por:

_ Q3-4'Ql.z _ (hy-hy)-(hy-hy) (2.5)
o Q2_3 (h3-hy)

Ou também, pode ser calculado através da seguinte relacéo:

Qui_, TuTi_ Ty(T/Ti-1) (2.6)

:1_ - -
Bs 0 Q,; Ts5-T,  Ty(Ts/Ty-1)

n

Ademais, sabendo que processos 1-2 e 3-4 sdo isentropicos, sabendo também que os
processor 2-3 e 4-1 sdo isobaricos (P,=P; e P, = P;), sabe-se que as seguintes relacdes sdo

validas:

Tz_(P2>(k-l)/k_(P3>(k-l)/k_T3 (2.7)
T, \P, ~\p, T,

Sendo que P; € a pressao do fluido no estado i em kPa e k a razéo entre os calores especificos
a volume constante e a pressdo constante.
Substituindo as relacBes de (2.7) em (2.6) e simplificando a equagdo, obtém-se a

seguinte relacdo para eficiéncia tedrica do ciclo Brayton simples:
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1 (2.8)

Denomina-se a relagdo P,/P; razdo de pressdo (r,), € nota-se que o aumento da
eficiéncia térmica no ciclo tedrico para as turbinas a gas aumenta com o aumento desta relagéo,
assim como também h& um aumento da eficiéncia no caso de um aumento de k, e a relagdo é
valida também para turbinas reais. Para uma temperatura de entrada fixa do fluido de trabalho
na turbina, verifica-se que a saida de trabalho liquido aumenta com o valor de ,, e, apos atingir
um valor maximo, comeca a diminuir (CENGEL;BOLES, 2013). A Figura 6 apresenta a relacdo
do trabalho liquido produzido em funcdo da razdo de pressdo para uma temperatura fixa na
entrada da turbina.

Assim, ao selecionar uma turbina, deve-se observar esta relacdo entre razéo de pressao,
saida de trabalho liquido e consequentemente a eficiéncia térmica do ciclo. Vale neste ponto
ressaltar que os compressores em turbinas a gas tém grande influéncia sobre o rendimento do
ciclo, devido ao seu alto consumo de trabalho, diferentemente por exemplo das bombas no ciclo

Rankine, onde o consumo da bomba é baixo e muitas vezes desprezado em célculos.

T i
ro=15
Tl!ll;;'.\. . ._P____; ______ x—
1 000 K /T P
i A #
_.-"" Q. f.f -
A o=
Pl | o e iy /
2 ' Wieto mi ',x’ﬂ
.-"'.f.ff
- 4
Tl!llffl __..-""J.
0K[ ]

&

Figura 6 — Trabalho liquido do ciclo para diferentes valores de raz&o de presséo.
Fonte: Cengel; Boles, 2013.

2.3.2. Ciclo Brayton Regenerativo

Como citado anteriormente, microturbinas a gas atuais possuem eficiéncia em torno de
30%, sendo que a baixa eficiéncia se da principalmente devido a alta temperatura dos gases de
saida da turbina. Devido a baixa eficiéncia fabricantes buscam formas de aumentar o

rendimento do ciclo Brayton, principalmente aproveitando a energia térmica disponivel na saida
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da turbina. Segundo Cengel e Boles (2013) os esforcos para 0 aumento do rendimento do ciclo
Brayton se concentra em trés areas: incremento das temperaturas de entrada da turbina,
incremento da eficiéncia dos componentes das maquinas (como compressores ou turbinas) ou
a adicdo de modificacbes no ciclo basico.

No ciclo regenerativo ha o reaproveitamento da entalpia sensivel dos gases de saida da
turbina aumentando a temperatura do ar de entrada da camara de combustdo, aumentando assim
a temperatura da entrada do fluido de trabalho na turbina. Aproveita-se entdo a energia que
normalmente seria somente rejeitada para o meio ambiente, além de se diminuir a demanda de
combustivel para uma mesma saida de trabalho liquido (CENGEL; BOLES, 2013). O esquema
do ciclo Brayton com regeneracao € apresentado na Figura 7.

&2 &

Figura 7 — Ciclo Brayton regenerativo.
Fonte: Elaboragdo propria.

Normalmente utiliza-se o termo efetividade do regenerador (e) para verificar seu
rendimento. A temperatura maxima que o ar poderia sair em um caso ideal no estado 5 seria a
temperatura dos gases de saida, representando 0 maximo aproveitamento da energia térmica,
porém em casos reais sabe-se que O ar saira com uma temperatura menor. Sendo assim, a
efetividade € um parédmetro que mede o afastamento de um regenerador real em relacdo ao
regenerador ideal (SHAPIRO et al., 2013).

A quantidade de calor transferido ao ar no caso real é dada por:

hs-h (2.9)

qREG, real: 2

No caso ideal, que representa a maxima taxa de transferéncia de calor possivel, a

quantidade de calor transferido é dada por:
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AREG, max 1471, (2.10)
Assim, a efetividade do regenerador é dada pela seguinte relag&o:
hs-h, (2.11)

€=

h,-h,

Os valores de efetividade para os regeneradores na pratica estdo em torno de 60 e 80%,
sendo que o ar que deixa o lado do compressor estad normalmente a uma temperatura mais baixa
gue a temperatura na saida da turbina. Um aumento na temperatura poderia resultar em maiores
custos de equipamentos, além disso uma maior area de troca de calor poderia levar a perdas
significativas por atrito no regenerador. Utilizar ou ndo ou regenerador depende de analise das
condigdes como as apresentadas acima, sendo que a decisdo em final em geral € principalmente

com base nos aspectos econdmicos (SHAPIRO et al., 2013).
2.4. REFRIGERACAO

Define-se refrigeracdo como o processo de extracdo de calor de um reservatério térmico
de menor temperatura (fluido ou meio a ser refrigerado) e transferi-lo para um reservatério
térmico de maior temperatura. Tal acdo € realizada por dispositivos denominados refrigeradores
(WANG, 2000).

Se nota que para tal € necessaria uma fonte externa de energia, podendo esta ser elétrica,
através da utilizacdo de compressores, ou também térmica, no caso dos ciclos de absor¢do. A
refrigeracdo é essencial ao nosso cotidiano, sendo responsavel pela conservacao de alimentos,
conforto térmico, producédo de gelo, entre outras utilidades.

Para se avaliar o desempenho de refrigeradores é utilizado o coeficiente de desempenho
(COP), que é definido como (CENGEL; BOLES, 2013):

_ Efeito do resfriamento Q. (2.12)
Entrada de trabalho Wiy entrada

Os principais sistemas de refrigeracao utilizados séo os sistemas a compressao de vapor,
refrigeracdo por absorcdo e refrigeracdo a gas, sendo os dois primeiros 0s mais comuns.
Refrigeradores por compressdo de vapor e por absorcdo séo bastante semelhantes,

diferenciando-se principalmente pela entrada de energia: nos sistemas por compressao sdo
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compressores (geralmente acionados eletricamente) que fornecem a energia para o ciclo,
enquanto no ciclo por absor¢do uma fonte térmica fornece a energia necessaria (WANG, 2000).
Como o ciclo de interesse neste trabalho € o de refrigeracdo por absorcdo, 0 mesmo sera
estudado mais detalhadamente posteriormente.

As unidades de refrigeracdo comumente utilizadas sdo o Btu/h (British termal unit per
hour), que é equivalente ao aumento da temperatura de uma libra de agua de 59°F para 60°F, e
é também utilizada a tonelada de refrigeracdo (ou simplesmente ton), que corresponde ao calor
absorvido por uma tonelada de gelo derretendo a temperatura de 32°F (WANG, 2000). Uma
tonelada de refrigeracédo equivale a 12.000 Btu/h ou 3,516 kW.

2.4.1. Refrigerantes

Os fluidos de trabalho que sdo utilizados nos refrigeradores sdo denominados
refrigerantes. O refrigerante € um fluido que retira do meio a ser refrigerado calor latente
enquanto se transforma de liquido para vapor, processo realizado a baixa temperatura e pressao.
As caracteristicas desejaveis para um bom refrigerante comercial sdo as seguintes (MILLER,;
MILLER, 2006):

e Baixo ponto de ebuli¢éo;

e Seguro e nado toxico;

e Facil de se liquefazer e em temperatura e pressdo moderadas;
e Alto valor de calor latente;

e Operacdo a pressao positiva;

e Ndo afetado por umidade;

e Boa miscibilidade com 0leo;

e N3o corrosivo com metais.

Nos sistemas de refrigeracdo por absorcdo utilizam-se solucBes binarias (com dois
fluidos), ndo somente um fluido refrigerante, onde um dos fluidos é o refrigerante e o outro o
absorvente. Geralmente utilizam-se a amonia NH3 absorvida em vapor d’agua (a agua é o
absorvente), ou o vapor d’agua absorvido em brometo de litio (LiBr), sendo neste segundo a
agua o fluido refrigerante. Os sistemas com NHs podem ser utilizados para se obter

temperaturas abaixo de 0°C, enquanto sistemas que utilizam dgua como refrigerante (sistemas
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com o par LiBr-H>O) limitam-se a temperaturas acima de seu ponto de fuséo (0°C para pressao
atmosférica) (TROTT; WELCH, 2000).

2.4.2. Refrigeracdo Por Absorcao

Como destacado anteriormente, sistemas de refrigeracdo por absorcdo utilizam-se de
uma fonte de energia térmica, assim se veem como Otima opg¢do quando se tem uma fonte
econdmica de calor. A Figura 8 apresenta um diagrama esquemaético do ciclo (a numeragéo
adotada no diagrama é a mesma que sera utilizada no ciclo de cogeracéo adiante). Trott e Welch
(2000) descrevem o ciclo de absorcdo: vapor refrigerante é conduzido do evaporador para o
absorvedor; no absorvedor o vapor refrigerante é absorvido pelo absorvente, o qual é injetado
na camara; a solucdo resultante (licor rico) é entdo pressurizada até a pressdo do condensador
através da bomba e o vapor é conduzido para fora do gerador através de aquecimento direto; o
gas refrigerante a alta temperatura é condensado, atravessa uma valvula de expansdo, onde sua
temperatura € reduzida a niveis inferiores a temperatura do meio a ser refrigerado, e segue para
0 evaporador, onde continua o ciclo; a solucdo que abandona o gerador (licor pobre) atravessa
outra valvula redutora de pressdo e segue para o absorvedor; a eficiéncia térmica do ciclo é
aumentada ao se utilizar um trocador de calor entre os dois licores. A bomba é em geral
acionada eletricamente, porém pode ser acionada de outras maneiras.

Herold, Radermacher e Klein (2016) apontam que o COP de sistemas de refrigeracéao
por absor¢do que utilizam o par LiBr-H.O como fluidos de trabalho varia de 0,7 a 1,2,
dependendo da configuracéo do ciclo adotado; j& a capacidade de refrigeracdo destes sistemas
varia de 10 a 1.500 toneladas de refrigeracdo (aproximadamente 35 a 5300 kW). J& para
sistemas que utilizam o par H.O-NH3, segundo os autores 0 COP esté tipicamente préximo de
0,5 e a capacidade varia de 3 a 25 toneladas de refrigeragéo (10 a 90kW).

Algumas condic¢bes sdo assumidas para realizar os balangos de massa e energia e
modelar sistemas de refrigeracdo por absorcdo, as quais apresentam-se na Tabela 6. As
consideracOes da Tabela 6 sdo geralmente assumidas por conveniéncia na modelagem de
sistemas de refrigeracdo por absorcdo, sendo que tais consideracOes para célculos tipicos de
sistemas fornecem uma precisdo adequada nos calculos (HEROLD; RADERMACHER,;
KLEIN, 2016).
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Figura 8 — Ciclo de refrigeragéo por absorgéo.
Fonte: Elaboracéo propria.

Tabela 6 — Condigdes assumidas para os calculos do sistema de refrigeracéo por absorgao.

Ponto Estado Consideracoes

8 Vapor de dgua superaquecido Assume-se que nao ha absorvente (LiBr) no fluido

9 Agua liquida saturada Assume-se que o titulo do refrigerante € 0

10 Mistura vapor-liquido Evaporacao parcial do liquido (evaporacéo flash)

11 Vapor de dgua saturado Assume-se que o titulo do refrigerante é 1

12 Solucdo liquida saturada Assume-se que o titulo do refrigerante é 0

13 Solucéo liquida comprimida  Assume-se que 0 processo ha bomba é isentrépico

14 Solucéo liquida comprimida ~ Assume-se que 0 processo no regenerador é
isobarico

15 Solucéo liquida saturada Assume-se que o titulo do refrigerante € 0

16 Solucgdo liquida comprimida ~ Assume-se que 0 processo no regenerador €
isobéarico

17 Mistura vapor-liquido Evaporacao parcial do liquido (evaporacéo flash)

Fonte: adaptado de Herold, Radermacher e Klein (2016).

Nos sistemas de refrigeracdo em geral € usual a representacéo dos ciclos em diagramas

p-h (que relacionam temperatura e entalpia), pois os mesmos facilitam a visualiza¢éo de tais

processos. Isso devido ao fato de existirem geralmente duas zonas nos sistemas de refrigeracao:

a zona de alta presséo (fluido ap6s passar pela bomba e antes de chegar a valvula de expanséo)

e zona de baixa pressao (fluido apds passar pela valvula de expansdo). A Figura 9 representa
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um diagrama ph tipico para um ciclo de refrigeracdo ideal, sendo que sdo somente representadas
as caracteristicas do refrigerante, considerando os dispositivos do pontilhado vermelho da

Figura 8 uma “caixa fechada” que realiza um processo de compresséo.

A

\4

h

Figura 9 — Diagrama p-h para o ciclo de refrigeracéo.
Fonte: Elaboragdo propria.

Na Figura 9 as siglas AP e BP significam alta pressao e baixa pressao, respectivamente.

Nas Figuras 8 e 9, para ciclos ideais de refrigeracdo, 0s seguintes processos ocorrem:

e 8- 09: Entrega de calor isobarica (Condensador);

e 9-10: Expansdo isentalpica (valvula de expanséo / estrangulamento);

e 10-11: Adicdo de calor isobarica do meio a ser refrigerado ao refrigerante
(evaporador);

e 11 - 8: Compressdo isentropica (bomba e demais equipamentos).

Os sistemas de refrigeracdo por absor¢do diferem-se do sistema de refrigeracdo por
compressdo de vapor também no modo de compressdo do fluido. No ciclo por compressao de
vapor um compressor é responsavel pelo aumento da pressdo do fluido, sendo que no ciclo por
absorcdo os componentes que estdo destacados pelo quadrado pontilhado, na Figura 8, o
substituem o compressor no papel de compresséo do fluido.

Quando comprime-se um gas de maneira isentropica, sua temperatura aumenta, assim
como sua temperatura diminui quando o gés é expandido. Os ciclos de refrigeragdo valem-se
dessa caracteristica para executar a retirada de calor de um ambiente: na compresséo eleva-se a

temperatura para que ela fique maior que a temperatura ambiente, podendo assim rejeitar o
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calor. J& na valvula de expansdo diminui-se a temperatura para que a mesma seja menor que a
temperatura do meio frio, possibilitando assim a retirada de calor do meio que se deseja resfriar.

Uma das grandes vantagens dos ciclos de absor¢do (comparados aos ciclos por
compressdo de vapor), € que se comprime liquido invés de um vapor, e devido a esse fato a
entrada de trabalho nos sistemas de absorcdo é muito pequena; Entre as desvantagens dos
sistemas de absorcdo se comparados aos ciclos de compressdo de vapor, encontram-se seu
maior custo, complexidade, maior tamanho, menor eficiéncia e mais dificil manutencédo
(CENGEL; BOLES, 2013).

Normalmente a eletricidade tem menor custo que a energia térmica. Sistemas de
absorcdo sdo portanto recomendados em casos onde haja uma fonte de energia térmica de baixo
custo (como no caso dos sistemas de cogeracdo), ou onde a energia elétrica seja de mais dificil
acesso (TROTT;WELCH, 2000).

Na Figura 8 o licor rico é uma solugdo do refrigerante com o absorvente com grande
quantidade de refrigerante, enquanto o licor pobre é uma solugdo com menor fragdo massica de
refrigerante, pois parte do mesmo seguiu para o condensador. Deve-se observar que a vazao
massica de fluido sera a mesma ao sair do gerador até chegar ao absorvedor, porém nos 4
componentes do pontilhado vermelho h& misturas diferentes circulando. Assim, o balanco de
massa para o gerador é dado por:

MM, T p=Ty R (2.13)

Onde m,,, € a vazdo massica do vapor refrigerante pressurizado, m, € a vazdo massica do
licor rico e m;p é a vazdo massica do licor pobre. Sabe-se também que, considerando que o
vapor refrigerante do ponto 1 deixa o gerador sem a presenca de absorvedor, o balango de massa

de absorvente presente na mistura pode ser expresso como:

Xprmypg=Xppmy p (2- 14)

Outro parametro sempre presente em analises de sistemas de refrigeracdo por absorcao
é o coeficiente relacdo de circulacdo (f), que relaciona a vazdo massica da solugdo que é
pressurizada pela bomba com a vazdo massica de vapor refrigerante que deixa o gerador
(HEROLD; RADERMACHER; KLEIN, 2016). Sendo assim, para o0 esquema da Figura 8, essa

relacdo é dada por:
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my g my g (2.15)

Expressando m;p, em fungéo de m;; na equacgdo (2.14), substituindo na equacéo (2.15)

e reorganizando a relacéo, pode-se obter o valor f expresso da seguinte forma:

P (2.16)
XLP'XLR

O balanco de energia em cada componente do ciclo da Figura 8 € descrito a seguir:

e Gerador:
QqerMyaph Fiv ph s-hy gh (2.17)
e Condensador:
Qeong=Tvap(h-ho) (2.18)
e Evaporador:
Qg =Thyap(h, -hio) (2.19)
e Absorvedor:
Qabs:rhVaphl iy phyz-myghyp (2.20)

Nas valvulas de expansdo ocorre o processo chamado de estrangulamento do fluido.
Herold, Radermacher e Klein (2016) apontam que pode-se assumir que tal processo é adiabatico
e com alteracbes na energia cinética despreziveis, resultando em um processo de entalpia
constante. Com tal condicdo, pode-se assumir as seguintes relacdes para as valvulas de

expansao:
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ho=h,, (2.21)
hjg=hy; (2.22)

No regenerador do sistema de refrigeracdo, o funcionamento se d& de maneira similar
ao regenerador do ciclo Brayton regenerativo, apresentado na secdo sobre este tema. Herold,
Radermacher e Klein (2016) definem que a efetividade do regenerador do sistema de
refrigeracdo é dada pela razéo entre o calor transferido efetivamente e o calor maximo que
poderia ser transferido. Assim, os autores definem que o méximo calor transferido é dado pelo
produto do menor calor especifico e a diferenca de temperatura entre os fluidos que entram no
regenerador. Como o menor calor especifico ocorre na corrente 15 (que também tem a maior

temperatura do ciclo), a efetividade do regenerador apresentado na Figura 8 é dada por:

EZT15-T13 (2.23)
Ti5-Tie

2.4.3. O Problema Da Cristalizagao

H& um cuidado maior em relagdo a um problema frequente nos sistemas de refrigeracéo
por absor¢do que utilizam a solucdo LiBr-H.O: se trata do problema da cristalizagdo dos sais
de LiBr. Herold, Radermacher e Klein (2016) apontam que em uma solucdo salina, como a
solucdo de LiBr-H-0, é natural a precipitacdo do sal da solu¢cdo quando a concentracdo é muito
alta; além disso, uma vez que cristais de sal comecam a se formar no sistema, 0S mesmos
propiciam condicdes favoraveis para um aumento ainda maior de cristais de LiBr. Os autores
apontam também que a formacdo de cristais de LiBr depende fortemente da temperatura da
solugdo, porém ndo varia fortemente com alteracbes na pressdo. A Figura 10 apresenta o
diagrama de fase da solucédo de LiBr-HO.

Pode-se observar na Figura 10 que até a fracdo maéssica de 0,4 de LiBr na solucdo ha
um decrescimo na temperatura de cristalizagdo do LiBr, ja a partir da fragdo méssica de 0,4 ha
um aumento acentuado nessa temperatura. Para exemplificar o problema da cristalizacéo,
observa-se que para uma solucdo com fracdo massica de LiBr de 0,7 a temperatura de
cristalizacdo é de aproximadamente 100°C, ou seja, com 0 aumento da fracdo de LiBr nesta
temperatura ou diminuicdo da temperatura nesta fracdo massica de LiBr os sais ndo seriam mais

diluidos, ocorrendo assim a cristalizacao.
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Figura 10 — Diagrama de fase da solucéo LiBr-H,O.
Fonte: Herold, Radermacher e Klein (2016).

A regido de duas fases abaixo da fase liquida apresentada na Figura 10 se trata de um
hidreto sélido que coexiste com a solucdo liquida, a mistura de tais compostos forma uma
espécie de “lama” que se forma tipicamente em sistemas de refrigeragdo por absor¢cdo que
operam em condic¢des diferentes daquelas para as quais foram projetadas. O sélido precipitado
tende a se prender as tubulac@es do sistema, e no caso de persisténcia das condi¢bes improprias
de funcionamento, os precipitados tendem a entupir completamente as tubulacdes e parar o
fluxo do sistema (HEROLD; RADERMACHER; KLEIN, 2016).

2.5.COGERACAO DE ELETRICIDADE E REFRIGERACAO

Flin (2010) define cogeracdo como 0 processo de geracdo de eletricidade e calor
simultaneamente no local de uso; o calor pode ser utilizado para a producdo de vapor de
processo, refrigeragdo ou a combinacdo de mais de uma utilizagdo. Aproveitando o calor dos
gases de saida de turbinas a gas, ou a alta temperatura do vapor de saida de turbinas a vapor,
pode-se incrementar o rendimento global do sistema de geracdo, podendo gerar uma boa
economia.

Existem diversas configuracOes para sistemas de cogeragdo, sendo que o sistema pode
priorizar a geracao de eletricidade, onde o calor seria um produto secundario, ou pode priorizar

a geracdo de calor, onde a eletricidade seria um produto secundario. Para mensurar o
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rendimento de tais sistemas definem-se diferentes coeficientes, sendo um deles o fator de

utilizacdo (€,,), o qual é definido por Cengel e Boles (2013) como:

. Wliquido+Qevap
u : 2.24
Qcomb ( )

Onde Wiiquiao € representado pelo trabalho Gtil gerado na microturbina subtraido do trabalho
utilizado no compressor e na bomba do sistema de refrigeracdo. Ou seja, o fator de utilizagdo
avalia quanto da energia térmica gerada através da combustdo do biogas sera convertida em
energia Util, sendo energia util em forma de energia elétrica ou térmica (refrigeracdo). Tém-se
assim um indice que avalia o sistema de cogeracdo de modo geral, o qual conjuntamente com
o rendimento do sistema de geracéo de eletricidade e coeficiente de performance do sistema de
refrigeracdo, trazem uma boa analise do rendimento do sistema.

Uma pratica comum no Brasil sdo os sistemas de cogeracdo na industria sucroalcooleira.
Aproveita-se 0 bagaco de cana para geracdo de energia elétrica, geralmente em turbinas a vapor,
aproveita-se o vapor utilizado para a geracao de energia elétrica nos processos de producao de
biocombustiveis.

Através do ciclo de refrigeracdo por absorcao, o qual tem como energia de entrada o
calor, surge uma G6tima opcéo para um ciclo de cogeracdo. Em locais onde haja uma demanda
de eletricidade e refrigeracdo (industrias, propriedades rurais, residéncias, entre outros), pode-
se aproveitar o calor residual do processo de geracdo de energia elétrica. Estudos sobre sistemas
deste formato sdo encontrados em diversos trabalhos, e alguns deles serdo citados aqui.

Ho, Chua e Chou (2003) desenvolveram um sistema de cogeragdo com uma
microturbina e refrigerador de absorcdo para a refrigeracdo de um laboratorio. A eficiéncia
obtida para a turbina proxima da plena carga de 24 kW foi de aproximadamente 21%, sendo
gue com o refrigerador atuava com um COP entre 0,5 e 0,58. A eficiéncia global do sistema
com o ciclo de refrigeracéo variou de 40 a 49%.

Seyfouri e Ameri (2012) analisaram a eficiéncia de quatro diferentes configuracdes de
refrigeradores modificados para sistemas de cogeracdo com uma microturbina e refrigerador de
absorcdo de efeito simples utilizando &gua e LiBr. Realizou-se uma analise atraves do EES
(Engineering Equation Solver) e verificou-se que a melhor configuracdo do refrigerador é a que
realizava uma compressao de 2 estagios com um resfriador entre os dois compressores, além

de um sub resfriador na saida do condensador.
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Hwang (2014) realizou o estudo de um sistema também com uma microturbina a gas e
refrigerador por absor¢do com é&gua e LiBr, utilizando também o software EES para a
modelagem do problema. Estudaram-se trés sistemas de refrigeracdo por absorcéo de efeito
simples modificados: sistema com sub resfriador no condensador, sub resfriador no
condensador e pré-resfriador do ar da microturbina e pré resfriamento do ar que resfria o
condensador.

Nos trabalhos de Hwang (2014) e Seyfouri e Ameri (2012) verifica-se um sistema de
sub resfriamento no condensador. Este sistema permite a obtencdo de um fluido com menor
temperatura, aumentando assim o gradiente de temperatura entre o refrigerante e 0 meio a ser
refrigerado, consequentemente aumentando a quantidade de calor transferida.

O resfriamento do ar de entrada da microturbina indicado por Hwang (2014) € realizada
pois a eficiéncia das microturbinas diminui com o aumento da temperatura ambiente, isso
devido ao aumento da densidade do ar e combustivel e consequente diminuicdo da vazao

massica de ambos para a microturbina.
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3. METODOLOGIA

A principio determinam-se os pardmetros iniciais, baseados em valores tipicos
encontrados em datasheets de equipamentos, assim como valores tipicos encontrados na
literatura. ApoOs determinadas as condi¢des iniciais, modela-se o esquema geral do sistema
energeético para a realizagdo das simulagdes e analises posteriores.

Depois de determinadas as caracteristicas gerais, para a realizacdo dos célculos e
analises do trabalho realizam-se simulagbes computacionais para se encontrar 0 ponto de
viabilidade tedrico do ponto de vista técnico. Utilizou-se para tal principalmente o software
Engineering Equation Solver — EES (F-CHART), o qual é um pacote computacional utilizado
para resolver sistemas de maltiplas equacdes ndo-lineares, tendo também Otimas ferramentas
para estudos termodinamicos e de fenbmenos de transporte. Posteriormente, para o auxilio no
desenvolvimento do trabalho, incluiram-se outras ferramentas computacionais de acordo com

a necessidade, principalmente para o desenvolvimento de diagramas, graficos e ilustraces.
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4. MODELAGEM DO SISTEMA DE COGERACAO

Neste capitulo realiza-se a modelagem do sistema de cogeracgdo proposto, o qual se trata
do acoplamento de uma microturbina a gas (ciclo Brayton) a um sistema de refrigeracdo por

absorcéo de simples efeito.
4.1. CARACTERIZAC}AO DO SISTEMA PROPOSTO E CONSIDERAQ@ES INICIAIS

Nesta secdo se apresenta o ciclo proposto, assim como as consideragdes iniciais que
permitem simplificar os calculos do modelo. Apresenta-se na Figura 11 o ciclo proposto. A
proposta € que 0 gas de exaustdo da turbina, apos passar pelo regenerador (ponto 6), seja
aproveitado no gerador do ciclo de refrigeragdo por absorgdo. O ciclo de absorgdo proposto
utiliza como fluidos de trabalho o par LiBr-H20.

o] )
o 1 e

Figura 11 — Ciclo de cogeragéo proposto.
Fonte: Elaboragdo propria.

Na microturbina, nos estados de 1 a 6, assumem-se as condi¢Ges para o ciclo Brayton
ideal apresentados na revisdo bibliogréfica, as quais sdo novamente apresentadas na Tabela 7
adaptando-as para o estudo de caso apresentado. Para o sistema de refrigeracdo, as
consideracOes assumidas sdo apresentadas na Tabela 8, as quais também foram apresentadas
anteriormente na revisao bibliografica, porém sdo apresentadas novamente adaptadas aos
pontos do diagrama da Figura 11.

Outra condicd@o assumida comumente € de que o sistema de refrigeracdo por absorcao
trabalha somente a dois niveis de presséo, assim os pontos 8, 9, 13, 14, 15 e 16 seriam 0s pontos
de alta presséo, enquanto os pontos 10, 11, 12 e 17 seriam 0s pontos de baixa pressdo. Assim,
no lugar de dez valores de pressdo, somente dois devem ser calculados, pois as pequenas perdas
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de pressdo que ocorrem nos componentes sdo consideradas despreziveis (HEROLD;
RADERMACHER; KLEIN, 2016).

Tabela 7 — CondicGes assumidas para os calculos da microturbina.
Fonte: Adaptado de Cengel e Boles (2013).

Processo Condicao assumida
1-2 Compresséo isentrépica

2-3e3-4 Adicdo de calor isobéarica
4-5 Expansdo isentropica
5-6 Entrega de calor isobérica

Fonte: Adaptado de Cengel e Boles (2013).

Tabela 8 — Condicdes assumidas para os calculos do sistema de refrigeracdo por absorcéo.

Ponto Estado Consideracoes

8 Vapor de agua superaquecido Assume-se que ndo ha absorvente (LiBr) no fluido

9 Agua liquida saturada Assume-se que o titulo do refrigerante é 0

10  Mistura vapor-liquido Evaporacdo parcial do liquido (evaporacéo flash)

11  Vapor de agua saturado Assume-se que o titulo do refrigerante € 1

12 Solucdo liquida saturada Assume-se que o titulo do refrigerante € 0

13 Solucdo liquida comprimida  Assume-se que 0 processo na bomba é isentrdpico

14 Solucdo liquida comprimida ~ Assume-se que O processo no regenerador €
isobérico

15  Solucdo liquida saturada Assume-se que o titulo do refrigerante € 0

16  Solucdo liquida comprimida  Assume-se que 0 processo no regenerador ¢é
isobérico

17 Mistura vapor-liquido Evaporacao parcial do liquido (evaporacéo flash)

Fonte: adaptado de Herold, Radermacher e Klein (2016).

No sistema apresentado na Figura 11, determina-se que os fluidos dos circuitos externos

de refrigeracdo do condensador e absorvedor sdo agua. Se adota também que o fluido a ser

refrigerado no evaporador também é agua.

4.2. BALANCO DE MASSA E ENERGIA

Para 0 equacionamento do sistema, devem-se realizar os devidos balancos de massa e

energia para cada componente. Para o ciclo Brayton, considera-se o ar como fluido de trabalho,

assumindo que a cdmara de combustdo somente aquece o0 ar como um trocador de calor em um

processo a pressdo constante, como nas suposicdes de ar padrdo descritas na revisdo
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bibliogréafica, desconsiderando a alteracdo na vazdo maéssica devido a entrada do combustivel.
Portanto, a vazao massica entre 0s pontos 1 e 7 é considerada constante (1i14,.).

Consideram-se no balanco as efetividades dos regeneradores (e€) assim como as
eficiéncias isentropicas do compressor, turbina, bomba e a eficiéncia da camara de combust&o,
eficiéncias representadas por n e o subscrito referente ao componente. Assim, o balanco de
energia aplicado aos componentes da microturbina e o rendimento elétrico da microturbina sdo

dados pelo seguinte equacionamento:

e Compressor:

Wc,in:rhar(hZ 'hl) (4 1)
Ve (4.2)
c nc

e Regenerador — Gases de saida:

_hs-h,
Qpegr=Mar(hs-hy) (4.4)
Qreglzmar(hS'h6) (4.5)
e Camara de combustdo:

Qp=PCL i omp (4.6)
Qin:Qcomb'ncc (47)
Qin:rhar(h4'h3) (48)

e Turbina e gerador elétrico:
Woutzmar(h4'h5) (49)
Wt=mWout (4.10)

Wee= My Wi (4.11)
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e Rendimento do ciclo Brayton:

Wge 'Wc

=gt (4.12)
PCLIgomp

Nbr

Para os componentes do sistema de refrigeracdo, ja ndo ha somente uma corrente de
vazdo massica, pois hd uma corrente de refrigerante, uma corrente de licor rico e uma corrente
de licor pobre, além das vazBes massicas externas de resfriamento nos componentes. Assim,
sabendo que LR e LP representam licor rico e licor pobre respectivamente, e que X,z € X;p
representam a fracdo de massa de refrigerante (dgua em cada uma dessas solucdes), sabendo
também que m,,,,, representa a vazao massica de refrigerante que se conserva entre os pontos
8 e 11, o balanco de massa para os componentes do refrigerador, assim como o valor f

apresentado anteriormente, sdo dados por:

e Gerador e absorvedor

My, Hiy p=r g (4.13)
Xrp
e P 4.14
Xpp-XLR (4.14)
m
f=— (4.15)
My,p

Ja o balanco de energia para cada componente do sistema de refrigeracdo e também o
coeficiente de performance (COP) sdo dados por:

e Gerador

Qger=Mar (hg-h7) (4.16)

Qger:mvaph8+thPhlS'mLRh14 (4.17)

e Condensador



Qcond =rhvap (h8 'h9)

Qond=M4gua, cond(h21-hag)
Vélvula de expansdo 1
hjp=hyg
Evaporador

Qevap :rhégua,evap (hl 8 -h 1 9)

Qevap:rhvap (hy1-hyo)
Absorvedor

Qabszrhégua, abs (h23 'h22)

Q,ps=Myaphtriag phy7-my ghyo
Bomba

Wb,in:thR (h13'h12)

. Wb in
Wb: :
My

hy3=hi+vi2(py5-py,)

Regenerador — Absorcao

_T15-Tye
Ti5-Ty3

€,

QregzszR(hl 4-hy3)

Qregr=Mrp(his-hy6)

Vélvula de expansao 2
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(4.18)
(4.19)

(4.20)

(4.21)
(4.22)

(4.23)
(4.24)

(4.25)
(4.26)

(4.27)

(4.28)

(4.29)
(4.30)
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hjg=hy; (4.31)

e Coeficiente de performance (COP)

Qeva
COP=—22_ (4.32)
Qe tWo

Para a anélise do sistema de cogeracdo de um modo geral utiliza-se o fator de utilizacéo

(€,,), definido anteriormente como:

WiiquidotQeyap

4.33
Qcomb ( )

u

4.3.CONTAGEM DE EQUACOES E VARIAVEIS

Para verificar se o nimero de equacOes e varidveis obtidas na secdo anterior sao
suficientes para a solucdo do sistema, deve-se fazer a contagem de equacles e variaveis
envolvidas, assim pode-se definir o nimero de varidveis de entrada necessarias e quais seréo
elas, o nimero de variaveis de saida e quais serdo calculadas internamente. Para a modelagem
adequada de um sistema, sabe-se que 0 numero de equacgdes deve igualar o nimero de variaveis
(HEROLD; RADERMACHER; KLEIN, 2016).

As equacOes do sistema foram obtidas na secdo anterior e totalizam 33 equacdes,
incluindo balancos de energia, balancos de massa e célculos de eficiéncia. As variaveis que
deseja-se obter sdo as suficientes para que se possa determinar o estado termodinamico dos
fluidos do sistema em cada ponto da Figura 11, totalizando 23 pontos.

Na microturbina, com as consideragdes iniciais assumidas anteriormente, a operacao se
da em 3 niveis de pressdo diferentes, 7 temperaturas (uma para cada ponto), e a vazao massica
é somente uma, totalizando assim 11 variaveis. No sistema de refrigeracdo tém-se os pontos
internos e 0s externos, sendo o0s externos aqueles dos circuitos de agua de resfriamento. Nos
pontos internos a operacdo se d& em dois niveis de pressdo, 10 diferentes temperaturas e 3
vazOes massicas (licor rico, licor pobre e refrigerante), além das fragdes massicas de LiBr nos

licores rico e pobre, totalizando 17 variaveis. Por fim, considerando que a alimentagédo de agua
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externa de resfriamento se da sempre a pressao atmosférica, necessita-se definir 6 temperaturas
diferentes para estes circuitos de resfriamento e também as 3 vazfes maéssicas, totalizando 9
variaveis.

Além dos pontos definidos anteriormente, também existem as variaveis de taxa de calor
e trabalho: trabalho do compressor e trabalho transferido do compressor ao fluido (considerado
o rendimento), dois regeneradores, calor de combusto, calor transferido efetivamente ao ar
(Q;,,), trabalho de saida na turbina (considerado o rendimento), trabalho na turbina, gerador
elétrico, gerador (absorcdo), condensador, evaporador, absorvedor, trabalho realizado pela
bomba e trabalho efetivamente transferido pela bomba ao fluido (considerado o rendimento),
totalizando 8 variaveis na microturbina e 7 varidveis no sistema de refrigeracdo. Por fim,
contam-se também as efetividades dos dois regeneradores, eficiéncia isentrdpica do
compressor, bomba, da turbina, eficiéncia do gerador elétrico, eficiéncia de transmissdo da
turbina ao gerador, eficiéncia da cAmara de combustéo, eficiéncia elétrica do ciclo a gas,
coeficiente de performance do ciclo de refrigeracao, e fator de utilizacao, totalizando 7 variaveis
na microturbina, 3 no sistema de refrigeracdo e uma variavel do sistema de cogeracao. A Tabela
9 apresenta um resumo da contagem de variaveis e equacdes.

Assim, tém-se um total de 33 equacdes e 64 variaveis, sendo necessarios portanto 31
parametros de entrada para a solucdo do problema. Tais parametros definem-se a seguir, onde

realiza-se a definicdo das caracteristicas do caso de estudo.
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Tabela 9 — Total de variaveis do sistema.

Microturbina a gas

Tipo de variavel Quantidade de variaveis
Temperatura 7

Presséo 3

Vaz&o massica 1

Calor e trabalho 8

Eficiéncia e efetividade 7

Sistema de refrigeracao

Tipo de variavel Quantidade de variaveis
Temperatura (internas e externas) 16

Fracdo de licor rico em relacdo ao vapor (f) 1

Presséo 2

Vaz&o massica 6

Fracdes massicas de LiBr 2

Calor e trabalho 7

Eficiéncia e efetividade 3

Fator de utilizacdo €,, 1

Total de variaveis 64

Total de equacdes 33

Parametros de entrada necessarios 31

Fonte: elaboragdo propria.

4.4. CASO DE ESTUDO - VARIAVEIS DE ENTRADA

Definida a quantidade de variaveis de entrada, devem-se definir os parametros iniciais
do sistema a ser estudado para que se possa resolver o sistema de equacdes. Primeiramente
definem-se os parametros da microturbina, considerando a utilizacdo da turbina da empresa
Ansaldo AE-T100B, a qual é especifica para biogas e tem uma poténcia nominal de 100 kW.
A Tabela 10 apresenta os dados de interesse retirados da folha de dados da microturbina. Com
os dados da microturbina eliminam-se 3 variaveis de entrada, sendo a temperatura na entrada
daturbina a temperatura T4 (referente a Figura 11) e a pressdo na camara de combustéo referente

aos pontos 2, 3 e 4.
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Tabela 10 — Dados da microturbina AE-T100B.
Dado Valor

Pressdo na camara de combustao 4,5 bar (450 kPa)
Temperatura de entrada na turbina ~ 950°C

Poténcia nominal elétrica 100 kw

Fonte: Adaptado de ANSALDO ENERGIA.

Determinam-se os valores de eficiéncia isentropica e eficiéncia da camara de combustéo
da microturbina considerando valores tipicos, obtendo-se assim mais 6 parametros de entrada.
Os valores assumidos sdo os seguintes: n. e n, iguais a 0,88, €, igual a 0,8, n.. igual a 0,88,
Nge 1gual a 0,9 e n,, igual a 0,98.

Para a alimentagdo de ar na microturbina considera-se uma temperatura de 25°C e
pressdo atmosférica de 101,325 kPa (T1 e p1), na saida da turbina (ponto 5) considera-se também
gue a pressao sera igual a pressao atmosférica. Sera considerado um biogas com cerca de 60%
de CHa e 40% de CO-, que corresponde a um PCI aproximado de 17.710,08 kJ/kg e um biogas
com densidade de 1,2143 kg/m3 (FERNANDES,2012; apud LANNICELLI, 2008). Assim, com
os dados referentes aos parametros de entrada das microturbinas sdo eliminadas 13 variaveis,
restando parametros a serem definidos no sistema de refrigeracéo.

No sistema de refrigeracdo assumem-se também valores tipicos para a efetividade do
regenerador e eficiéncia isentropica da bomba: assume-se que €, € igual a 0,8 e i, € igual a
0,85. Com as condicBes assumidas na Tabela 8 pode-se obter o titulo do vapor em alguns
pontos, tém-se entdo que o titulo do vapor refrigerante nos pontos 9, 12 e 15 € igual a 0 (dgua
liquida saturada) enquanto no ponto 11 o titulo € igual a 1 (vapor de &gua saturado). Nos
circuitos de refrigeracdo do condensador e absorvedor consideram-se temperaturas de 25°C
para a &gua que entra, ja a agua a ser resfriada no evaporador entrard a 18°C e saira a 6°C, assim
Too, To3, T1ig € T19 ja sdo definidas Eliminam-se assim mais 10 varidveis, totalizando 23
parametros de entrada ja indicados, restando assim 8 parametros a serem definidos no sistema
de refrigeracéo.

Wang (2000) define que a diferencga entre a temperatura de saida do refrigerante do
evaporador e a temperatura de saida do liquido refrigerado varia geralmente entre 1,1 e 2,8°C
em grande parte dos sistemas de refrigeragéo por absorcdo. Neste trabalho considera-se um
valor de ATevap de 2°C. Wang (2000) define também que neste tipo de sistema cerca de 60% do

calor € removido no absorvedor e os outros 40% no condensador, e 0 aumento de temperatura
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da agua do circuito externo tem um aumento de temperatura de 5,6 a 8,3°C. Assumem-se entao
valores médios para este aumento de temperatura, sendo de 6°C para o condensador e 6,5°C
para o absorvedor. Pode-se assim definir a temperaturas nos pontos 11, 23 e 21 da seguinte

forma:

Ty, = Tyo — AT,, = 62C — 2°C = 4°C
T,y = Ty + 6 = 25°C + 6°C = 312C
Tys = Tyy + 7 = 25°C + 6,52C = 31,5°C

Portanto foram definidas mais 3 varidveis de entrada, restando assim a defini¢do de mais
5 parametros de entrada. De forma similar ao evaporador, considera-se uma diferenca de
temperatura entre o refrigerante na saida do condensador e a 4gua do circuito externo de 2°C,
definindo T como 33°C.

Define-se também a temperatura do gerador (T1s), a qual é a temperatura do licor pobre
que deixa o evaporador, e também a temperatura do absorvedor (T12). Fixa-se a temperatura T1s
a principio em 110°C, porém na andlise do modelo considera-se a variacdo desta temperatura.
Como esta é a maior temperatura do sistema, o0 requisito principal é que ela esteja abaixo da
temperatura da fonte externa de calor, ou seja, a temperatura dos gases de saida. Assume-se
também uma temperatura T1> de 32°C. A definicdo dessas temperaturas, juntamente com as
condicdes de liquido saturado nestes pontos, possibilitam o calculo das fracdes massicas de
LiBr. Restam assim mais duas varidveis a serem definidas.

Define-se neste ponto a temperatura Tg, com a condi¢do determinada anteriormente de
gue a agua se encontra em estado de vapor superaquecido (a temperatura deve ser superior a
temperatura de saturacdo naquela condicdo). Com célculos realizados previamente,
apresentados na continuacgéo do trabalho, sabe-se que com as condicGes ja definidas a pressdo
baixa do sistema de refrigeracdo serd de 0,8136 kPa, e para tal pressdo a temperatura de
saturacdo e de 33°C. Com estas condi¢cOes assumidas, define-se que a temperatura Tg sera de
70°C.

Por fim, especifica-se a vazdo massica de licor rico que é pressurizada pela bomba.
Define-se uma vazao massica de licor rico de 0,1 kg/s a qual contribui para encontrar as vazoes
massicas nas demais partes do circuito.

Definido o valor da vazdo massica de licor rico torna-se possivel a resolucdo do sistema

de equacdes, pois com essa definicdo o numero de varidveis se iguala ao nimero de equagdes.
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Na Tabela 11 apresentam-se as varidveis de entrada definidas, aquelas que sdo calculadas

internamente e algumas das varidveis de saida que sdo obtidas posteriormente.

Tabela 11 — Resumo das variaveis de entrada do sistema e demais variaveis.

Variaveis de entrada

Tipo da variavel Variavel
Eficiéncia ou efetividade n. = 0,85; n, = 0,85; n.. = 0,88; €,=0,8;
Nge = 09; Ny = 0,98; €,=0,8;71, = 0,85
Temperatura (°C) T, = 25;T, =950; Tg = 70; Ty = 33; Tyo = 4;

T11 = 4, T12 == 32, T15 = 110, T18 = 18, T19 = 6,
TZO = 25, T21 = 31, T22 = 25, T23 = 31,5

Pressdo (kPa) P1 = Patm; P2 = 450; D7 = Patm
Vazao massica (kg/s) mig = 0,1
Titulo do vapor Xg=0;%x,=0;x5=0;%x;; =1
Taxa de calor ou trabalho (kW) I/i{ge =100
Poder calorifico (kJ/kg) PCI =17710,08
Variaveis calculadas Entalpias nos pontos do sistema
internamente
Variaveis de saida Eficiéncias globais, taxas de calor e trabalho, vazdes

massicas, temperaturas e pressdes restantes

Fonte: Elaboracéo propria.

4.5. SIMULACAO DO SISTEMA

Para a resolucdo do sistema de equacdes e solucdo do problema utilizou-se o software
EES. Para os calculos das propriedades termodinamicas em cada ponto da agua e do ar foram
utilizadas fungdes internas do programa. J& para o LiBr foi utilizada uma rotina externa
desenvolvida por Yuan e Herold (2005), disponivel para download como “add-on” na pagina
web da desenvolvedora do software EES (F-CHART).

Para a determinacdo dos niveis de pressdo de trabalho no sistema de refrigeracdo
utilizaram-se as consideragcdes de fluido saturado nos pontos 9 e 11 juntamente com as
temperaturas pré-determinadas em tais pontos, assim com as duas propriedades pré-
determinadas pdde-se determinar os niveis de pressao alta e baixa do sistema. De forma similar
pdde-se definir as fragdes méassicas de LiBr nas solu¢des: com as condigdes de liquido saturado
nos pontos 12 e 15, niveis de pressdo ja determinados e temperaturas dadas como parametros

de entrada, pode-se obter as fragdes de LiBr nos licores rico e pobre.
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Para os demais pontos as propriedades foram definidas de maneira similar, com funcfes
do software. Apos definidas as propriedades que contavam com parametros de entradas
suficientes, as demais propriedades foram definidas com a solucdo do sistema de equacdes. Na
Figura 12 apresenta-se um fluxograma que resume as relacGes entre as variaveis de entrada, as
funcbes do EES, a solucdo do sistema de equagdes e a solucdo final do sistema de equacdes. As
fungdes apresentadas no fluxograma séo as que foram utilizadas no software EES, substituindo

nas fungdes os devidos valores das propriedades termodinamicas em cada ponto.

INICIO
Calculos das entropias especificas
Calculos das fragdes massicas de >  s=Entropy(Air;T=T, p=p)
LiBr Variaveis de Sj=si (processo isentropico)
4—
X = LiBrSSCX(T; p) entrada

Célculos das pressdes
P=Pressure(Air;T=T, p=p)
P=Pressure(WATER;T=T;p=p)
pi=pi (processo isobarico)

Calculos do volume
especifico
v = LiBrSSCv(T;X)

Calculos das entalpias
especificas com as
funcbes do EES

Calculos das entalpias Calculos das entalpias Calculos das entalpias especificas
especificas do ar: especificas da &gua: da solugédo LiBr-H20:
h=Enthalpy(Air;T=T) h=Enthalpy(Water;T=T, P=p) h LiBrSSCh(T;X) (sat.)
h=Enthalpy(Air;s=s, P=p) h=Enthalpy(Water;T=T, x=Xx) h=LiBrSSCh(T;XLR;P)

Resolugéo do sistema de
equacdes

Solucéo final
Variaveis de saida

FIM

Figura 12 — Fluxograma das etapas da solucéo do sistema no software EES.
Fonte: elaboragéo propria.
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Na Figura 12 as linhas vermelhas indicam o que seré calculado a partir das variaveis de
entrada. Pode-se observar que a partir das variaveis de entrada, nos pontos onde ja existem
propriedades termodindmicas suficientes, serdo calculadas diretamente as entalpias
correspondentes. Ja nos pontos onde ndo ha informacgdes suficientes, serdo utilizadas as
consideracdes a respeito dos processos (processos isobaricos, isentropicos, etc) para se obter as
propriedades necessérias. Para exemplificar, sabe-se que o processo ideal no compressor €
isentrépico, portanto define-se que a entropia no ponto 2 € igual aquela do ponto 1, obtendo-se
assim mais uma propriedade para o calculo da entalpia no ponto 2.

No caso da solucdo binadria de LiBr-H>O s80 necessérias trés propriedades
termodindmicas para o célculo da entalpia, sendo que a rotina externa para os célculos
referentes a mistura considera o fluido saturado quando inserem-se somente duas propriedades.
Assim, em pontos onde o fluido é saturado (ponto 12, por exemplo), inserem-se somente duas
propriedades para o célculo da entalpia, j& para pontos onde o fluido néo é saturado (pontos 13
e 16, por exemplo), inserem-se trés propriedades termodindmicas para o célculo da entalpia.

No Anexo A encontra-se o codigo desenvolvido utilizado no software EES para

eventuais consultas.
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5. RESULTADOS E DISCUSSAO

Neste capitulo apresentam-se os resultados e a discusséo acerca dos mesmos. Apresenta-
se primeiramente um resumo dos resultados obtidos para as condi¢bes pré-determinadas
anteriormente. Posteriormente, realizam-se analises acerca dos resultados obtidos e a influéncia

e determinados pardmetros no comportamento do sistema.
5.1. SINTESE DOS RESULTADOS

Apbs a simulacdo no software EES obtiveram-se o0s valores das propriedades
termodinamicas do sistema em cada ponto, além das taxas de transferéncia de calor, de trabalho
e as vazOes massicas para as condices iniciais especificadas. Na Tabela 12 apresentam-se as
propriedades termodinamicas nos diferentes pontos, ja na Tabela 13 apresenta-se um resumo
das demais variaveis calculadas.

Observa-se na Tabela 12 que o local de temperatura mais alta da microturbina é no ponto
4, posterior a camara de combustéo e anterior a entrada da turbina de expansdo. A temperatura
5, apds a expansao na turbina, é igual a 567,93°C. Observando a temperatura no ponto 6 de
261,97°C, nota-se a importante funcao do regenerador na microturbina, aproveitando boa parte
do calor dos gases de exaustdo para pré-aquecer o ar comprimido e, consequentemente, elevar
a eficiéncia do sistema. Observa-se também o funcionamento do regenerador no ciclo de
refrigeracéo, onde o licor rico tem a temperatura elevada de 32°C no ponto 13 a 64,15°C no
ponto 14, poupando calor que seria necessario no gerador para 0 processo evaporagdo do
refrigerante.

No ciclo de refrigeracdo o ponto 15 na saida do gerador € o que possui maior
temperatura, sendo que no ponto 10, ponto anterior ao absorvedor, € o ponto com menor
temperatura (4°C), pois em tal ponto energia térmica é transferida do meio externo ao fluido
refrigerante.

Nota-se na Tabela 13 no ciclo de refrigeracdo que o consumo de poténcia elétrica na
bomba é bastante pequeno, como esperado, representando uma parcela bastante pequena de
energia em relacdo a energia térmica necessaria. O calor aproveitado no ciclo de refrigeragéo,
representado pelo calor transferido no evaporador, totalizou 34,79 kW, para uma entrada de

energia térmica de 43,06 kW no gerador.



Tabela 12 — Propriedades termodindmicas em cada ponto do sistema de cogeragéo.

Ponto  Fluido T(CC) P(kPa) h(kJ/kg) Xiier
1 Ar 25 101,325 298,57 -

2 Ar 182,26 450 457,62 -

3 Ar 493,35 450 785,57 -

4 Ar 950 450 1305,2 -

5 Ar 567,93 101,325 867,56 -

6 Ar 261,97 101,325 539,61 -

7 Ar 119,01 101,325 393,33 -

8 Agua 65 5,033 2621,29 -

9 Agua 33 5,033 138,22 -

10 Agua 4 0,814 138,22 -

11 Agua 4 0,814 2507,87 -

12 LiBr-H,O 32 0,814 78,89 0,5442
13 LiBr-H,O 32 5,033 78,9 0,5442
14 LiBr-H,O 64,15 5,033 145,34 0,5442
15 LiBr-H:O 85 5,033 223,98 0,6379
16 LiBr-H,O 42,6 5,033 146,11 0,6379
17 LiBr-H,O 42,6 0,814 146,11 0,6379
18 Agua 18 101,325 75,56 -

19 Agua 6 101,325 25,32 -

20 Agua 25 101,325 104,84 -

21 Agua 31 101,325 129,94 -

22 Agua 25 101,325 104,84 -

23 Agua 31,5 101,325 132,03 -

Fonte: Elaboracdo propria.



Tabela 13 — Vaz6es massicas, taxas de transferéncia de calor e trabalho do sistema de cogeragao.

53

Vazdes massicas (em kg/s)

Mgy Vazdo massica de ar na microturbina 0,2944
Meomb Vazdo massica de combustivel na microturbina 0,009816
myp Vazdo massica da solugdo rica em refrigerante 0,1
myp Vazdo massica da solugdo pobre em refrigerante 0,08532
Myap Vazao massica de refrigerante 0,01468
Meond Vazao massica de dgua no condensador 1,453
Maps Vazdo massica de agua no absorvedor 1,523
Mepap Vazéo massica de agua no evaporador 0,6925
Calor e trabalho (em kW)
W, in Trabalho do compressor 46,82
W, Trabalho do compressor considerando as 55,09
irreversibilidades
Woue Trabalho extraido do ciclo Brayton 128,84
W, Trabalho da turbina considerando as irreversibilidades 113,38
Wye Trabalho do gerador elétrico 100
Wy in Trabalho da bomba 0,0002629
W, Trabalho da bomba considerando as irreversibilidades 0,0003093
Qcomb Calor de combustéo 173,84
Qin Calor de combustéo reduzidas as perdas na CC 152,98
Qregt Calor transferido no regenerador 1 96,55
Qger Calor transferido no gerador 43,06
Qreg2 Calor transferido no regenerador 2 6,644
Qcond Calor transferido no condensador 36,46
Qubs Calor transferido no absorvedor 41,4
Qevap Calor transferido no evaporador 34,79

Fonte: Elaboragdo propria.

Na Tabela 14 apontam-se o rendimento elétrico da microturbina, o COP do sistema de
refrigeracdo por absorcdo e também o fator de utilizacdo do sistema de cogeracdo. Os valores

de eficiéncia da microturbina e do COP do sistema de refrigeracdo encontram-se dentro de uma
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faixa esperada, considerando os valores apresentados no capitulo 2 deste trabalho. Observa-se
com o fator de utilizacdo o maior aproveitamento da energia térmica: na microturbina somente
cerca de 25% converte-se em energia Util, j& com a integracao do sistema de refrigeracéo eleva-
se a conversdo em energia Util para cerca de 45%.

Nas Figuras 13 e 14 apresentam-se os diagramas do ciclo Brayton regenerativo e do
sistema de refrigeracdo por absorcéo separadamente. Nos diagramas apresentam-se os valores
de temperatura e pressao em cada ponto (em verde) e as taxas de calor e trabalho que entram e

que saem do sistema (em vermelho).

Tabela 14 — Pardmetros de rendimento e performance do sistema.

Variavel Descricéo Valor

Nor Rendimento da microturbina 0,2584
cop Coeficiente de performance — refrigeracdo  0,8079

€y Fator de utilizacdo - cogeracao 0,4585

Fonte: Elaboragdo propria.

Pode-se ainda realizar o balango geral das entradas e saidas de energia do sistema, sendo
a variacdo de energia no fluido de trabalho igual a diferenca entre as entalpias de entrada e saida
de cada dispositivo. Realiza-se o balanco separadamente, sendo que para o ciclo Brayton tem-
se:
AE = Woye + Mgy (hg — hy) — Wc,in — Qin

kg kj kj
AE = 128,84kW + 02944 —. (539,61E - 298,57@> — 46,82kW — 152,98kW

AE =0
Ja para o sistema de refrigeracdo, tém-se o seguinte balanco de energia (a somatoria ndo
é exatamente zero devido aos arredondamentos, o valor do trabalho da bomba é bastante
pequeno se comparado as demais taxas de transferéncia de energia):
AE = Qeona + Qaps — Wi in — Qger — Qevap
AE = 36,459kW + 41,399kW — 0,0002629 — 43,065kW — 34,794kW
AE =0
Confere-se com os balangos realizados acima que o balanco de energia do sistema esta
correto, sendo que nestes balangos foram consideradas as taxas de energia que séo efetivamente
transferidas ao fluido de trabalho. Para exemplificar, tem-se que no compressor a taxa de
transferéncia de energia ao fluido é de 46,82 kW, porém a entrada de energia necessaria é de
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55,09 kW (valores apresentados na Tabela 13), valor necessario para suprir a demanda de

energia do sistema e as irreversibilidades do compressor.

261,972C
61 101,325kPa

173,84 kW
‘ < ] 567,932C
Ar 96,55 kW ‘ Rest Y 5] 101,325kPa
3
252C Gases de
101,325 kPa 182,262C 493,352C saida
450 kPa 450 kPa 9502C
450 kPa
55,09 kW o & Turbina #@ 100 kw
1 Gerador elétrico
Compressor 128,84 kW ™>

Figura 13 — Diagrama dos componentes da microturbina com valores calculados.
Fonte: Elaboracéo propria.

6 43,06 kW 119,010 41,4 kKW
261,972C ' 71 101,325 kPa 31,52C ‘
101,325 kPa gsec 101,325 kPa 250C
] 5,033 kPa 42,6°C 42,62C ? 22i101,325 kPa
A A I : 5,033 kPa 0,814 kPa 23
15 Ly — p<— > Absorvedor
14 6,64kw 153 v <
di i
| “64,152C 32eC 12
5033kPa Reg2 5,033 kPa 320t
652C Gerador 0,0003093 kw 0,814 kPa
5033kpa T 8 1y, sizckpa
Condensador ﬁ
» —

_| 9 10
—p><] 4‘-’:c — Evaporador

332C
0,814 kPa
? 20 21} 5,033 kPa Lsec ? 18 i 19
250C v 101,325 kPa 62C
101,325 kPa } 312C 4 101325kpa
101,325 kPa
36,46 kW 34,79 kW

Figura 14 — Diagrama do sistema de refrigeracdo por absor¢do com os valores calculados.
Fonte: Elaboracéo propria.

5.2.ANALISE DA SOLUCAO DE LIBR-H,0 DO SISTEMA DE REFRIGERACAO

Como citado anteriormente, um dos principais problemas dos sistemas de refrigeracao
por absorcdo € a cristalizacdo e deposito dos cristais no interior do sistema. Na Figura 15
apresenta-se o grafico da temperatura de cristalizacdo em fungéo da fracdo massica de LiBr na
solucéo (linha continua) e a temperatura e fracdo de LiBr em cada ponto da solugéo binaria do

sistema apresentado (linha pontilhada). A curva de cristalizacdo indicada aponta as
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temperaturas abaixo das quais ocorrera a presenca da fase sélida na solu¢do, como a curva da

Figura 10.
150
[ —¥—Curva de cristalizagdo
———Solugido de LiBr-H20
100 I //,
L e pTIS >
I 4 | T I e
— L - ///
¥ 50 F L L
= - .
| R — 16,17
L 12,13 o
L ///'
0 =
F ///v/'//
F //'.,v//
i///
0,5 0,55 0,6 0,65 0,7
XLiBr

Figura 15 — Comparagao dos estados da solucdo de LiBr-H,O com a curva de cristaliza¢éo.
Fonte: Elaboragdo propria.

Pode-se observar no grafico da Figura 15 que, caso o sistema opere nas condigdes
termodinamicas apresentadas nos resultados deste trabalho, os riscos de cristalizagdo ndo serdo
altos. Os pontos 16 e 17 sdo 0s que apresentam mais riscos, que sdo 0s pontos apos O
regenerador e apos a valvula de expansdo, respectivamente. No regenerador o fluido perde
energia a uma taxa alta, diminuindo sua temperatura a niveis proximos aquele onde ocorre a
solidificacdo de parte do sal de LiBr para a concentragdo em que Se encontra.

Um maior aproveitamento do calor dos gases de combustdo seria proveitoso ao sistema,
pois reduziria a temperatura dos gases no ponto 7, reduziria o calor desperdicado, aumentaria a
vazdo massica de vapor refrigerante (pois com o aumento de calor cedido ao licor rico em
refrigerante, maior a quantidade de vapor que seria extraido) e consequentemente a taxa de
calor retirada do meio a ser resfriado no evaporador. Realizando uma variagdo da temperatura
15, considerando um aumento da energia térmica extraida dos gases de combustdo, pode-se
exemplificar o aumento de Qevap.

Na questdo abordada no paragrafo anterior deve-se observar porém a problematica da
cristalizacdo outra vez pois, ao aumentar a temperatura do fluido no ponto 15, aumenta-se a
fracdo de LiBr no licor pobre e aumenta-se também sua temperatura nos pontos 16 e 17. Na
Figura 16 a temperatura no ponto 15 foi aumentada para se observar o comportamento da
solucgéo no ponto 16. Observa-se no grafico que, apesar do aumento do valor de Q'evap, em certo
ponto o par de temperatura e fracdo maéssica de LiBr no ponto 16 ultrapassaria a linha de
cristalizacdo, e ultrapassando tal linha coexistiriam as fases sélida e liquida na solugdo. Com
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esta analise, observa-se que a temperatura no ponto 15 definida anteriormente € um bom valor

para um funcionamento confiavel do sistema.

150 55
Curva dc cristalizagéo
125 —— s 51,25
100 =Tz peat 47,5
+Q::\'up s gt | il 74
75] £ F 43,75
— [ l:‘ —
© o / 3
= 50: i 40 2
25( J 36,25 &
_ /
of g 32,5
257 E/J . 28,75
-50 25
0,5 0,55 0,6 0,65 0,7 0,75
XvLiBr

Figura 16 — Anélise do estado da solucéo de LiBr-H;O com a variacao de Tis.
Fonte: Elaboracéo propria.

Uma possivel solugdo para o aumento de Qevap seria um aumento na vazdo massica de
vapor refrigerante. Porém, este caso € limitado pela diferenca entre a temperatura dos gases de
saida e a maior temperatura do sistema de refrigeracéo (T1s). A temperatura T1s deve ser sempre
maior que T7, e com 0 aumento vazao massica de vapor refrigerante a diferenca entre essas
temperaturas diminuiria cada vez mais, exigindo consequentemente uma maior area de
transferéncia de calor entre os fluidos. Assim, deve-se realizar uma analise da viabilidade da
instalacdo de um trocador de calor com um tamanho consideravelmente maior, verificando até
que ponto um maior aproveitamento do calor dos gases de saida traria beneficios.

Na Figura 17 é apresentada uma analise de tal situacdo. Para uma temperatura fixa Tsg
de 85°C, a vazdo massica de licor rico (e consequentemente de vapor refrigerante) foi variada.
Com o aumento do valor de 7, 0 valor de Qevap pode ser aumentado até aproximadamente
42,5 kW. Assim, havera um limite onde sera necessario um aumento muito grande do trocador
de calor para se obter uma pequena reducéo na diferenca de temperatura entre os fluidos, desta

forma pode ser preferivel manter um valor de Qevap menor devido a grande area de

transferéncia de calor necessaria.
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Figura 17 — Variagdo de T e Qevap COM a variacdo da vazdo massica de vapor.
Fonte: Elaboracéo propria.

5.3. INFLUENCIA DOS REGENERADORES

Observa-se na Figura 18 a variacdo do rendimento da microturbina e do calor
recuperado em funcdo da efetividade do regenerador. Nota-se a grande influéncia do
regenerador no processo, pois sem o regenerador (N0 ponto onde €; € igual a zero) a eficiéncia
seria de aproximadamente 16%, sendo que com o regenerador com uma efetividade de 0,8 essa
eficiéncia é elevada para 25,84%. Além disso, no mesmo gréfico observa-se o aumento do fator
de utilizacdo do sistema de cogeracdo (parametro €,,), o qual apresentou um valor de 45,85%
com o regenerador, porém apresentaria valor préximo a 28% na auséncia do regenerador.

Tal comportamento se explica no grande potencial térmico presente nos gases de saida
da microturbina. Calculando a temperatura dos gases de saida para o sistema de cogeracdo
apresentado neste trabalho, na auséncia do regenerador a temperatura seria de 567,93°C, sendo
que na saida do sistema de refrigeragcdo a temperatura seria ainda de 434°C. Tais valores sao
bastante altos e implicam em perda de boa parte da energia proveniente do combustivel.

J& na Figura 19 observa-se a influéncia do regenerador do sistema de refrigeracdo por
absorcéo no COP do sistema. Com o regenerador os calculos apresentaram para um valor de
€, de 0,8 um COP de 0,8, sendo o calor recuperado no regenerador de 6,64 kW. Sem a presenga

do regenerador, o grafico da Figura 19 aponta que o COP cairia para valores proximos de 0,7.
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Figura 18 — Rendimento da microturbina, calor recuperado e fator de utilizagdo em funcéo da efetividade do

cop

Figura 19 — COP do sistema de refrigeracéo e calor recuperado em fungéo da efetividade do regenerador.
Fonte: Elaboragdo propria.

regenerador.

Fonte: Elaboracéo propria.
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6. CONCLUSAO

Neste trabalho foi possivel realizar a modelagem termodindmica de um sistema de
cogeracdo de eletricidade e refrigeracdo. O sistema modelado € composto por uma microturbina
a gas, representada no ciclo Brayton, acoplada a um sistema de refrigeracdo por absor¢édo, o
qual aproveita o calor dos gases de exaustdo da microturbina a gas. Foram realizados 0s
balangos de massa e energia, foram propostos parametros de entrada para o sistema e por fim
uma simulacéo foi realizada.

Os resultados apresentados indicam a viabilidade técnica da aplicacdo de um projeto
com os parametros que foram adotados. As microturbinas a gas mostram-se uma boa alternativa
para a geracdo de energia elétrica a partir do biogés, valendo-se de sua alta flexibilidade para
diferentes tipos de combustiveis. A adocdo de um sistema de refrigeracdo por absorcao para o
aproveitamento da energia térmica disponivel nos gases de saida da turbina mostrou-se uma
Otima alternativa, pois com ele aumentou-se a quantidade de energia Util obtida a partir da
combustdo do biogés e também diminuiu as perdas devido a alta temperatura dos gases de
exaustdo da microturbina.

Verificou-se que uma maior atencdo deve ser voltada ao problema da cristalizacdo nos
sistemas de refrigeracdo por absor¢cdo. Um sistema mal dimensionado pode proporcionar a
frequente solidificagdo de parte dos sais da solucdo de LiBr-H2O, ocasionando mal
funcionamento e paradas frequentes do sistema para manutencdo e retirada dos sélidos dos
dispositivos. Para as variaveis de entradas apresentada neste trabalho, o sistema comportou-se
de maneira adequada, mantendo a solucdo de LiBr-H>O sempre acima da linha de cristalizag&o.

Observou-se também durante a anélise dos resultados a forte influéncia dos
regeneradores no sistema de cogeracdo, principalmente o regenerador da microturbina.
Comparado a uma microturbina que ndo conta com o regenerador, observou-se com um
regenerador com efetividade de 0,8 um aumento de cerca de 10% na eficiéncia do ciclo Brayton;
verificou-se também um aumento de cerca de 17% no fator de utilizacdo do sistema de
cogeracao, ou seja, 17% a mais da energia proveniente do combustivel que € transformada em
uma forma Gtil de energia.

Pode-se observar também a possibilidade de um maior aproveitamento dos gases de
saida da microturbina, pois 0s gases guentes encontravam-se a uma temperatura superior aos
100°C mesmo ap6s o aproveitamento pelo sistema de refrigeracdo. Para este caso uma

alternativa seria a utilizacdo de diferentes configuragdes para o sistema de refrigeragdo, como
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sistemas de refrigeracdo de duplo efeito por exemplo, os quais utilizam dois geradores para
separar o0 vapor refrigerante da solugdo, aumentando assim a quantidade de calor aproveitada
no processo. Outra alternativa seria a utilizacdo do ar quente para suprir alguma demanda de
aquecimento existente, além de mover o sistema de refrigeracdo, nos chamados sistemas de
trigeracdo. A demanda poderia ser de &gua quente, aquecimento de ambientes, vapor para
processos, entre outros. A adogdo de um sistema de trigeracao incrementaria ainda mais o fator
de utilizacdo do sistema. Assim, recomenda-se que em trabalhos futuros avalie-se também a

aplicacdo destas ideias.
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ANEXO A — CODIGO UTILIZADO NO PROGRAMA EES

{SISTEMA DE COGERACAO DE ELETRICIDADE E REFRIGERACAO}
“{T _cryst = LiBrSSCTCryst(X)” {FUNCAO PARA CURVA DE CRITALIZACAO}

"%%%MICROTURBINA%%%"
patm=101,325[kPa]

"MICROTURBINA - DADOS DE ENTRADA"
"RENDIMENTOS"

nc=0,85

nt=0,88

e1=0,8

ncc=0,88

nge=0,9

ntr=0,98

"CALOR E TRABALHO"
Wge=100[kW]
PCI=17710,08[kJ/kg]

"TEMPERATURAS"
T1=25[C]
T4=950[C]

"PRESSOES"
pl=patm
p2=450[kPa]
p3=p2

p4=p2
p5=patm
p6=p>

"%%%EQUACIONAMENTO MICROTURBINA%%%"
"COMPRESSOR"

h1=ENTHALPY(AIR;T=T1)
s1=ENTROPY(AIR;T=T1;P=pl)

s2=s1

h2=ENTHALPY (AIR;s=s2;P=p2)

Wecin=(mar*(h2-h1))

Wc=Wcin/nc

"REGENERADOR - GASES DE SAIDA"
h6=ENTHALPY (AIR;T=T6)
s4=ENTROPY (AIR; T=T4;P=p4)



$5=s4

h5=ENTHALPY (AIR;s=s5;P=p5)
Qregl=mar*(h5-h6)
el1=(h3-h2)/(h5-h2)
Qregl=mar*(h3-h2)

"CAMARA DE COMBUSTAO"
h4=ENTHALPY (AIR;T=T4)
Qcomb=PCIl*mcomb
Qin=Qcomb*ncc
Qin=mar*(h4-h3)

"TURBINA E GERADOR ELETRICO"
Wout=mar*(h4-h5)

Wit=nt*Wout

Wge=nge*ntr*Wt

"RENDIMENTO DO CICLO BRAYTON"

nbr=(Wge-Wc)/(Qcomb)

"Saidas - Temperaturas”

T2=TEMPERATURE(AIR;h=h2)
T3=TEMPERATURE(AIR;h=h3)
T5=TEMPERATURE(AIR;h=h5)
T7=TEMPERATURE(AIR;h=h7)

"%%%REFRIGERACAO%%%"

"DADOS DE ENTRADA - REFRIGERACAQ"

"RENDIMENTOS"
e2=0,8
nb=0,85

"TITULO"
x9=0
x12=0
x15=0
x11=1

"TEMPERATURA"
T8=65[C]
T9=33[C]
T10=4[C]
T11=4[C]
T12=32[C]
T15=85[C]
T18=18[C]
T19=6[C]
T20=25[C]
T21=31[C]
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T22=25[C]
T23=31,5[C]

"VAZOES MASSICAS"
mLR=0,1[kg/s]

"%%%EQUACIONAMENTO REFRIGERACAO%%%"
"DEFINICAO DAS FRACOES PRESSOES"
p7=patm
pHIGH=P_SAT(WATER;T=T9)
pLOW=P_SAT(WATER;T=T11)
p8=pHIGH

p9=pHIGH

p13=pHIGH

pl4=pHIGH

p15=pHIGH

pl6=pHIGH

p10=pLOW

pl1=pLOW

p12=pLOW

pl7=pLOW

p18=patm

p19=patm

p20=patm

p21l=patm

p22=patm

p23=patm

"DEFINICAO DAS FRACOES MASSICAS"
XLR = LiBrSSCX(T12; p12)
XLP = LiBrSSCX(T15; p15)

"BALANCO DE MASSA - GERADOR E ABSORVEDOR"

mvap+mLP=mLR
f=XLP/(XLP-XLR)
mLR/mvap=f

"GERADOR"

h8=ENTHALPY (WATER;T=T8;p=p8)
h15= LiBrSSCh(T15;XLP)
Qger=mar*(h6-h7)
Qger=mvap*h8+mLP*h15-mLR*h14

"CONDENSADOR"

h9=ENTHALPY (WATER;x=x9;P=p9)
h20=ENTHALPY (WATER;T=T20;P=p20)
h21=ENTHALPY (WATER;T=T21;P=p21)
Qcond=mvap*(h8-h9)
Qcond=mcond*(h21-h20)
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"VALVULA DE EXPANSAO 1"
h10=h9

"EVAPORADOR"
h11=ENTHALPY(WATER;x=x11;P=p11)
h18=ENTHALPY(WATER;T=T18;P=p18)
h19=ENTHALPY(WATER;T=T19;P=p19)
Qevap=mevap*(h18-h19)
Qevap=mvap*(h11-h10)

"ABSORVEDOR"

h22=ENTHALPY (WATER;T=T22;P=p22)
h23=ENTHALPY (WATER;T=T23;P=p23)
h12= LiBrSSCh(T12;XLR)
Qabs=mabs*(h23-h22)
Qabs=mvap*h11+mLP*h17-mLR*h12

"BOMBA"

v12 = LiBrSSCv(T12;XLR)
h13=h12+v12*(p13-p12)
Whin=mLR*(h13-h12)
Wh=Whin/nb

"REGENERADOR - ABSORCAQ"
"mLR*(h14-h13)=mLP*(h15-h16)"
e2=(T15-T16)/(T15-T13)

h13 = LiBrSSCh(T13;XLR;P13)
h16 = LiBrSSCh(T16;XLP;P16)
Qreg2=mLR*(h14-h13)
Qreg2=mLP*(h15-h16)

"VALVULA DE EXPANSAO 2"
h16=h17

IICOPII

COP=Qevap/(Qger+Wh)

"Fator de utilizacéo - cogeracéo”
eu=((Wge-Wc-Whb)+Qevap)/(Qcomb)

"Saidas - Temperatura"

h14 = LiBrSSCh(T14;XLR;P14) {Como ja constam os valores de h, X e P, o valor de T sera
retornado pela funcéo}

h17 = LiBrSSCh(T17;XLP;P17)



